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Chapitre I : Appreciation globale des machines tournantcs 



Chapitre I 

Appreciation globale des machines tournantes 



1.1. Objectif : 

Les machines sont constitutes d’ elements simples, assembles entre eux. La defaillance de l’un 
de ces elements peut etre detectee par 1’ observation des signaux des capteurs qui mesurent les 
parametres relatifs a ces elements. Pour un suivi correct, les machines doivent etre juges a 
l’aide de parametres presentant deux qualites essentielles : 

Simplicity de la prise de mesure ; 

Signification importante de leur contenu. 

Ces parametres peuvent etre dits de performance (consommation, debit, qualite et/ou qualite 
du produit fini, etc) ou de comportement (etat vibratoire, chocs des roulements, bruit, 
temperature, etc). 

Roulement a bille, paliers, arbres, accouplements, etc, peuvent etre caracterises, en particulier 
sur le plan vibratoire, par des formes de signaux et des traitements particulars. 

1.2. Les differentes formes de vibrations : 

On classe generalement les vibrations d’apres 1’ evolution de la variable consideree dans le 
temps (periodicite). On distingue ainsi les vibrations : 

harmoniques 
- periodiques 
aperiodiques 

1.2.1. Vibrations harmoniques : 

Une vibration harmonique est une vibration dont le diagramme amplitude-temps est 
represente par une sinusoi'de (Fig 1.1). 

Le meilleur exemple d’une vibration harmonique est celle generee par le balourd d’un rotor 
en mouvement. 
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Elle est decrite par 1’ equation suivante : 

x(t)=X.sm(a>.t+<p) (1.1) 



avec : 



oo = vitesse angulaire ou pulsation du mouvement (2nf) 
f = frequence du mouvement 

cp = phase du mouvement par rapport a un repere dans le temps 

1.2.2. Vibrations periodiques : 

Une vibration periodique est telle qu’elle se reproduit exactement apres un certain temps 
appele periode (Fig 1.2). Une telle vibration est creee par une excitation elle-meme periodique. 
C’est le cas le plus frequent rencontre sur les machines. 

Une vibration periodique est la composee de plusieurs vibrations harmoniques. 




Elle est decrite par l’equation suivante : 

»- 2 > 

(=1 1 

1.2.3. Vibrations aperiodiques : 

Une vibration aperiodique est telle que son comportement temporel est quelconque, c’est-a- 
dire que l’on n’observe jamais de reproductibilite dans le temps (Figl.3).C’est le cas des 
chocs que l’on enregistre sur un broyeur. 
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Vibration aperiodique 

Figl.3 : Vibration Aperiodique 

Elle est decrite par 1’ equation suivante : 

00 

x W=YjXr sin (ffli J+ (p) ( 1 - 3 ) 

i = 1 

1.3. Vocabulaire : 

Ce chapitre fait appel a un vocabulaire qu’il convient de definir au prealable. 




Grandeurs rcmarquables 

Fig 1.4 : Grandeurs remarquables 

Variable x (t) : C’est la variable instantanee de la grandeur considered 

Module X : C’est la plus grande valeur que la variable x (t) puisse prendre. 

Periode T : C’est l’intervalle de temps au bout duquel la variable x(t) reprend la meme 
valeur dans la meme direction (unite : seconde[s]). 
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Frequence f : C’est le nombre de periodes par unite de temps. La frequence est l’inverse de 
la periode. F=l/T. Unite : 

- Le hertz [Hz], egal a 1 cycle par seconde 

- Le cycle par minute [cpm] 

Pulsation to : Encore appelee vitesse angulaire, sa formule est : 
to = 27t.f (unite : radian/seconde [rad/s]) 

Phase cp : La phase est representative du temps qui s’ecoule entre une reference que l’on 
se donne et 1’ instant que Ton considere. Elle est exprimee en unites d’ angle, 
sachant que : 



t = 0 cp =0 rad 
t = T cp = 2n.f rad (360 ) 

La notion de phase n’a de signification que pour une vibration harmonique. 



1.4. Les grandeurs de mesure : 

Une vibration mecanique peut etre mesuree selon les trois grandeurs suivantes : 

deplacement 

vitesse 

acceleration 

1.4.1 Deplacement vibratoire s (t) : 

Le deplacement s (t) d’une variable harmonique est decrit par 1’ equation suivante : 

s(t)=S.sin(a>t+(p) (1.4) 

Les unites couramment utilisee sont le micrometre [pm] et le millieme d’inch [mil] = 25pm. 



1.4.2 Vitesse vibratoire v (t) : 

La vitesse v (t) de cette vibration s’obtient par derivation de 1 ‘equation precedente : 



V ^ = ~dt~ = S' C0 - C0s ( (0t+< P) 


(1.5) 


v{t)=S.cosm[cot+(p+^\ 


(1.6) 


v(t)=V.sin[cot+(p+^-] 


(1.7) 



Les unites couramment utilisees sont le millimetre par seconde [inm/s] ou YInch par seconde 
[IPS], avecl IPS = 25,4 mm/s. 
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1.4.3 Acceleration vibratoire a (t): 

L’ acceleration a (t) de cette vibration s’obtient par la derivation de l’equation precedente : 



a{t)=^^-=V.(o.cos[(ot+(p+^\ 


(1.8) 


a(t)=A.s,m{cot-\-(p+7r) 


(1.9) 


a(t)=-A.sm(cdt+(p) 


(1.10) 



Les unites couramment utilisees sont le metre par seconde au carre [m/s 2 ] ou le [g], g etant 
l’unite d’ acceleration de la pesanteur. A Paris, lg = 9,81m/s 2 . 

1.4.4 Relations entre A, V et S : 

II ressort des equations precedentes les relations suivantes entre les modules et les phases : 

-Modules 



0=^=4 

1 1 to CO 


(1.11) 




(1.12) 


H=l v l®=l s [o 2 


(1.13) 



On notera que ces derniers relations, ne sont valables que pour des vibrations purement 
harmoniques (a un seulco). Ces equations montrent que l’on choisira preferentiellement : 

-La grandeur deplacement pour detecter des phenomenes a basse frequence (oo = 2nf petit) 
-La grandeur acceleration pour detecter des phenomenes a haute frequence (oo = 2 nf grand) 
La grandeur vitesse pour detecter des phenomenes se situant dans une large gamme de 
frequence (oo = 2 nf moyen) 



-Phases 

La vitesse vibratoire est dephasee de par rapport au deplacement vibratoire ; 

L’ acceleration vibratoire est dephasee de par rapport a la vitesse et de +n par rapport 
au deplacement vibratoire. 
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Figl.5 : Relation de Phase entre A, V et S 



1.4.5 Decibel 



On appelle decibel [dB] une unite sans dimension mesurant le rapport N de deux puissances 
Wi et W 2 . par definition : 



Afl>ffi]=10.1og 

gl0 W 2 


(1.14) 


Les [dB] sont utilises pour representer simultanement sur un meme graphique des amplitudes 
tres faibles et tres elevees. 

Dans 1’ equation aux dimensions de la puissance mecanique, celle-ci est proportionnelle au 
carre des deplacements, des vitesses ou des accelerations. 

On obtient ainsi les relations suivantes : 


AW[dfl]=10.W 

5l0 W 0 


(1.15) 


NS[dB]=20\og w -f- 

b 0 


(1.16) 


ivy[t/5]=20.1og io ^ 

V 0 


(1.17) 


NA[dB]=20\og w -^~ 

Ao 


(1.18) 
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S,V et A sont respectivement le deplacement, la vitesse et 1’ acceleration efficace 
de la vibration consideree 

So , Vo et Ao sont respectivement le deplacement, la vitesse et F acceleration 
efficaces, d’une vibration de reference 

Cette unite, principalement employee pour quantifier un niveau de bruit, est en realite une 
unite relative pouvant qualifier n’importe quelle grandeur X par rapport a une grandeur Xo de 
reference. 



1.4.6 la mesure de A, V et S dans la pratique : 

Si l’on peut passer indifferemment, par le calcul, d’une grandeur a l’autre a condition de 
connaitre co, il faut retenir que dans la pratique, on peut integrer par un moyen electronique, 
mais que deriver un signal par ce meme moyen cree un important bruit de fond qui affecte la 
qualite de la mesure. 







Acceleration 


— ► acceleration — ► J — ► vitesse — ► J — ► deplacement 


Vitesse 


f 


^ V 1 v v ^ 1 ^ 1 uLvtlK^tl L 


D§p!acement 




* UCj/ 1 u WCliRJ ML 



Mesures possibles & Taide d’un moyen electronique 



Figl.6 : Mesures possibles a l’aide d’un moyen electronique 



1.5. Les modes de detection : 

En mesure vibratoire, on utilise couramment trois modes de detection (fig 1.7) : 

Valeur efficace 
Valeur crete 
Valeur crete a crete 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 



8 



SONATRACH/IAP-CU 













Diagnostic par analyse vibratoire 



Chapitre I : Appreciation globale des machines tournantcs 




Figl.7 : Modes de detection usuels 



1.5.1. Valeur efficace X e ff : 

Pour une vibration periodique, la valeur efficace est la moyenne quadratique des valeurs 
efficaces de chacune des vibrations harmoniques la constituant : 

+x ^ ] <U9) 

Dans la litterature, X e ff peut egalement etre notee X rms (rms = root mean square). 

1.5.2. Valeur crete X c 

La valeur crete d’une vibration est la valeur maximale prise par la variable x(t) dans l’un des 
sens positif ou negatif. 

Dans la litterature, X c peut egalement etre notee X p (peak ) ou X s ( spitze ) ou encore X v • 

1.5.3. Valeur crete a crete X cc 

La valeur crete a crete d’un vibration est la somme des valeurs cretes pour les sens positif et 
negatif. 

Dans la litterature, X cc peut egalement etre notee X pp (peak to peak) ou X ss (spitze-spitze) ou 

Tj r A 

encore . 

1.5.4. Relation entre les differents modes de detection 

Pour une vibration harmonique, a l’exclusion de toute autre vibration periodique, les relations 
suivantes sont verifiees : 



T/ X- C ^ CC 

Aeff ~ 2V2 


(1.20) 


XrX„A= X i c 


(1.21) 


X «=X .r^-^X ' 


(1.22) 
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Utilisation des differents modes de detection 

On choisira de faire une mesure efficace lorsque l’on cherchera a apprecier 
Venergie mise en jeu dans la machine (effet de la moyenne quadratique). 

On choisira de faire des mesures crete ou crete a crete lorsque l’on cherche a 
apprecier les contraintes maximales subies par la machine (effet des valeurs 
maximales). 

1.5.5. Valeur crete ou crete a crete vraie et calculee 

Les valeurs crete ou crete definies ci- dessus sont des valeurs vraies car elles sont 
effectivement l’image des contraintes subies par la machine. 

Certains appareils de mesure delivrent des valeurs crete ou crete a crete qui sont calculees a 
partir de la valeur efficace par les relations suivantes : 



XlrXA <‘- 23 > 

XLrX.r 2 '! 2 <'- 24 > 



Ces mesures sont rigoureusement exactes lorsque Ton a affaire a une vibration harmonique. 
Elles sont absolument fausses des que Ton a affaire a un melange d’au moins deux vibrations, 
car il faut tenir compte de la phase de chacune des vibration 

Exemple : Composition de deux vibrations harmoniques de modules Xi et X2, et de 
frequences fi et f2. 




Figl.8 : Composition de deux vibrations harmoniques 
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1.5.6. La classification des signaux 

Ils peuvent s’inscrire dans deux grandes families, elles-memes subdivisees (voir Fig .1.9) 



Signal 





i 




D6terministe 




A16atoire 


1 











i I 






P6riodique 




Aperiodique 

(transitoire) 




Stationnaire 




Non stationnaire 







Sinusoidal 
ou compose 



Figl.9 : Differents types de signaux 



- Les signaux deterministes peuvent etre decrits completement par une fonction mathematique 
precise. 

- Les signaux aleatoires ne peuvent etre decrits que par des proprietes de statistique ou de 
probability. Pour un signal stationnaire, les proprietes statistiques sont independantes du 
temps (mesures stables et comparables dans le temps, par exemple bruit, cavitation des 
pompes). 



I.5.6.I. L’espace temps et l’espace frequence 

La representation graphique des signaux peut etre realisee de deux manieres, en amplitude 
fonction du temps ou en amplitude fonction de la frequence (Fig 1.10). 
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Figl.10 : Representation d’un signal periodique en fonction du temps ou de la frequence 




F.ve triples de representations en temps ou en frequence 

Figl.ll : Exemples de representation en temps ou en frequence 



Les deux types de representations sont riches en enseignements. Toute fois, si la 
representation en fonction de la frequence, appelee spectre, est plus facilement interpretable 
lorsque le signal est periodique, la notion de dephasage entre deux composantes est totalement 
absente. 
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Perte de la notion de dephasage dans la representation frequentielle 
Figl.12 : Perte de la notion de dephasage dans la representation frequentielle 



1. 5.6.2. L’echelle logarithmique 

Elle est particulierement interessante pour decrire les amplitudes car elle presente la 
particularite de dilater les bas niveaux et de compresser les hauts, ce qui est necessaire pour 
visualiser sur un meme diagramme des composantes dont le rapport des amplitudes peut 
atteindre un facteur 1000. 




i .25 ioo.ee 7O0.ee 300.00 <100.00 500.00 Hr 



Difference entre representations spectra les lineaire et logarithmique 
(en amplitude) 

Fig 1.13 : Difference entre la representation lineaire et logarithmique (en amplitude) 
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Pour la mesure de vibration, le niveau de reference est celui de la composante du signale, les 
autres s’exprimant par rapport a elle en valeur de dB negatives. 



X [mm/s] 

lin 




X [dB] 

log 




Echelle lin^aire et echelle logarithmique pour Tamplitude 
Fig 1.14 : Echelle lineaire et echelle logarithmique 



Quelques valeurs a connaitre : 

( X 

-^= l^OdB 

X 0 



-^= 2^6 dB 
X 0 



-^= 3 , 16^10 dB 



-^= 10^20 dB 

X, 



^-=100=>40<i5 

Xo 



-^= 1000^6 OdB 

V Xo 



Par ailleurs, l’utilisation de l’echelle logarithmique sur l’axe des frequences peut permettre 
dans certains cas une visualisation complete du comportement de la machine en favorisant la 
precision de la representation pour les phenomenes a basse frequence. 
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1.6. Intensite vibratoire : 

Selon la normes AFNOR E 90-301 « /’ intensite vibratoire est une grandeur caracterisant, de 
fagon simple et globale, I’etat vibratoire d’une machine. » 

Dans le jargon de la vibration, l’intensite vibratoire a pour synonymes : severite vibratoire, 
mesure globale, tranquillite de marche. Tout cela montre que cette mesure permet de porter 
un jugement simple mais grossier sur l’etat d’une machine, sans prejuger de l’origine des 
eventuels defauts. La mesure la plus facile de l’intensite vibratoire d’une machine consiste a 
poser la main sur un palier pour apprecier le comportement. 



1.6.1. La mesure en bande large 

En premiere approche, une mesure des vibrations sur tout le domaine des frequences devrait 
repondre au but recherche. En pratique, on utilise un filtre passe-bande, qui permet de ne 
prendre en compte que les phenomenes vibratoires interessants pour la mesure. 




Figl.15 : Filtre passe-bande 



1.6.2. Les points de mesurage : 

La plupart des vibrations de machines sont issues des parties tournantes ou oscillantes. Elies 
peuvent etre d’origine mecanique, electromagnetique, hydraulique, etc. 

Elies sont transmises a la structure par 1’ intermediate des paliers, et aux fondations par 
1’ intermediate des paliers, et aux fondations par 1’ intermediate des fixations. On con§oit 
aisement que les meilleurs points de mesurage dans le cadre de la maintenance des machines 
sont les paliers et qu’il serait deraisonnable de prendre des mesures sur le cadre (Fig. 1.16). 
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Points de mesurage 



Fig 1.16 : Points de mesure 



La transmission de ces vibrations dependra de plusieurs parametres aux quels il faudra adapter 
le mode de mesurage (Fig. 1.17). 



Paliers a roulements : la transmission des vibrations aux paliers est bonne. Aussi 
suffira-t-il de mesurer les vibrations absolues de paliers a l’aide d’un velocimetre 
ou d’un accelerometre. 

Paliers a film fluide : La transmission des vibrations aux paliers est mauvaise. 
Aussi devra-t-on mesurer de preference les vibrations relatives d’arbre. Cette 
technique est plus delicate car l’implantation des capteurs ainsi que la preparation 
de leur piste de mesure doivent etre prevues par le constructeur de la machine. Si 
ces conditions ne sont pas remplies, on prefera alors la mesure des vibrations 
absolues de paliers. 

Le mesurage sur les fixations presente en maintenance un interet moindre mais 
trouve son application lorsque la machine perturbe son environnement : batiment, 
salle de metrologie a proximite. 
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Fig. 1.17 : Mesure de vibration relative et absolue 



1.6.3. Vibrations absolues de paliers : 

Dans ce type de mesure, nous allons apprehender les vibrations apparaissant a la surface de la 
machine, et plus particulierement sur les paliers. La grandeur de mesure est la vitesse 
vibratoire efficace V e ff . Elle est definit par les equations suivantes : 



V 



eff 



Uy 2 (t).dt 



v +L 



neff 



(1.25) 

(1.26) 



Ou V neff est la vitesse vibratoire efficace de la composante a la frequence J . La gamme de 
frequence de l’appareillage doit etre comprise entre 10 et 1000 Hz. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Filtre passe-bande 10 - 1 000 Hz pour le mesurage de Tintensit^ vibratoire 

Figl.18 : Filtre passe-bande 10 - 1000 Hz 



La norme fran£aise AFNOR E 90-301 preconise des releves vibratoires sur chaque palier, 
support et bride, dans trois directions perpendiculaires entre elles. 

Elle propose des seuils de jugement, en fonction des types de fixation (rigide ou souple), qui 
determinent les domaines suivants : 




Seuils de jugement selon AFNOR E 90-301 



Fig 1.19 : Seuil de jugement selon la norme AFNOR E 90-301 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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1.6.4. Vibrations relatives d’arbre 

On entend par vibration relative d’arbre les mouvements rapides de l’arbre par rapport a ses 
paliers. Elies represented les reactions du rotor aux forces alternatives agissant sur lui. 

Par exemple, un rotor balourde est le siege de vibrations d’arbre : son centre de masse se 
deplace sur une orbite appelee orbite cinetique. 




Differentes orbites cin^tiques dues uniquement a un d^sequilibre 



Fig 1.20 : Differentes orbites cinematiques dues a un desequilibre 



Dans le cas ideal d’un arbre isotrope ayant son balourd pour seul excitateur de vibration, 
1’ orbite cinetique, dans n’importe quel plan perpendiculaire a l’axe de rotation, est un cercle 
parfait. 

En regie generate, les rotors ne sont pas isotropes, c’est-a-dire qu’il sont susceptibles de se 
deformer avec des amplitudes differentes selon deux directions preferentielles. Leur orbite 
cinetique prend alors la forme d’une ellipse. Dans les cas extremes d’anisotropie, l’orbite est 
un segment de droite. 

Le sens de parcours de 1’ orbite est, dans des cas, identique au sens de rotation (sens positif). 
Le sens negatif se rencontre neanmoins parfois. 

La mesure de l’orbite cinetique se fait pratiquement a l’aide de capteur sans contact 
fonctionnant sur le principe de courants de Foucault. Ces capteurs apprehended toutes les 
vibrations dont les frequences se situent entre 0 et 10000 Hz. 

On dispose deux capteurs sans contact dans les paliers. Ces capteurs doivent etre situes a 90 
l’un de l’autre dans un meme plan. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Montage typique de deux capteurs sans contact permettant de mesurer Porbite 
cindtique d’un arbre dans ses paliers 



Fig 1.21 : Montage typique de deux capteurs sans contact permettant de mesurer l’orbite cinetique d’un 
arbre dans ses paliers 



Chaque capteur mesure a chaque instant 1 1’ amplitude s(t) de la vibration dans sa direction de 
montage propre. 

L’ addition vectorielle des deux signaux donne a chaque moment la valeur instantanee de la 
vibration reelle et done, sur un tour d’arbre, l’orbite cinetique. 




Orbite cinetique constitute a partir des mesures de deux capteurs monies a 90° l’un de l’autre. 
Chaque vibration contient deux vibrations harmoniques fe t 2 f. 



Fig 1.22: Orbite cinematique constitute a partir des mesures de deux capteurs montes a 90° l’un de 
l’autre. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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s 2 s»=s>)+s 2 2 w 



(1.27) 



Ou 

Si , S 2 V aleur instantanees 

S01S02 Valeur maximales 

S u i,S U 2 Valeur minimales 

Scci,S C c 2 Valeur crete a crete 

Smi,S m 2 Deplacement maximal dans les directions respectives 1 et 2 

Sk Deplacement cinematique instantane 

S max Plus grande valeur des deplacements cinematiques instantanes 

K Orbite cinematique 

t Temps 

G 1 G 2 Axes des temps 




Amplitudes et orbite cin^tique a partir de deux capteurs sans contact places a 90° Tun de l’autre. Les 
vibrations sont issues uniquement de la fondamentale du balourd. 

Fig 1.23 : Amplitude et orbite cinematique a partir de deux capteurs places a 90° l’un de l’autre 



Les figures 1.22 et 1.23 donnent des exemples d’orbites cinematiques. Dans le cas le plus 
simple (Fig 1.23), V orbite est une ellipse. Si plusieurs vibrations se combinent, 1’ orbite est 
plus ou moins deformee en fonction du spectre de frequences (fig26). Dans les cas extremes 
de vibrations aperiodiques ou aleatoires, 1’ orbite n’est pas fermee. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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1.6.5. Mesure des Vibrations relatives et absolues d’arbre 

II est evident que des rotors legers tournant dans une structure tres rigide et tres lourde ne 
produiront que des vibrations de paliers faibles (fig28a). C’est le cas de la plupart des 
compresseurs rotatifs. Par contre, les mouvements relatifs de l’arbre par rapport aux paliers 
lisses seront importants. 

L’ amplitude des vibrations relatives d’arbre sera superieure aux vibrations absolues de paliers 
dans un rapport variant entre 10 et 50. Dans ce cas, il conviendra done de surveiller les 
premieres. 

Lorsque la masse du rotor augmente, dans une meme structure, entre vibrations relatives 
d’arbre et vibrations absolues de paliers change (fig28b). Pour une turbomachine de 100 MW 
par exemple, le rapport n’est plus compris qu’entre 4 et 10. II est toujours utile ici de mesurer 
les vibrations relatives d’arbre, mais 1 est sage aussi de surveiller les vibrations absolues de 
paliers. De cette maniere, on peut connaitre parfaitement le comportement vibratoire de la 
machine. 

Dans le cas de tres grosses machines, comme par exemple les turbomachines de production 
d’energie de grande puissance, le rapport entre la masse du rotor et celle des paliers augmente 
encore (fig28c). Les vibrations absolues de paliers peuvent alors devenir aussi grandes que les 
vibrations relatives d’arbre. Dans ce cas, on mesure de preference les vibrations absolues 
d’arbre. 




Lorsque la masse du rotor augmente par rapport £ la masse de la structure, les 
vibrations relatives d’arbre diminuent et les vibrations absolues de paliers 
augmente nt. 



Fig 1.24 : Influence de la structure sur les mesures des vibrations relatives absolues 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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1.6.6. Mesure des chocs de roulements 

Le jugement de l’etat d’un roulement au debut de sa degradation presente une difficulte de 
taille : les tres faibles chocs (haute frequence) qu’il emet alors sont negligeables en intensite 
par rapport aux autres vibrations emises par la machine. Ils peuvent par contre etre tres 
nefastes pour le roulement et, par voie de consequence, pour la machine elle-meme. 

I.6.6.I. La mesure du BCU (Bearing Condition Unit) 

Afin de pallier cette difficulte, on doit traiter de deux fa?ons le signal emis par la machine : 
Filtrer les frequences basses et moyennes 
Amplifier les hautes frequences 

pour cela, on utilise un accelerometre dont la frequence de resonance est relativement haute (= 
35kHz). 

Un detecteur special, le « Bearing Condition Detector », n’acquiert que la bande de 13 a 64 
kHz 




Fig 1.25 : Principe de mesure du BCU 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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CHAPITRE II 

Elements communs aux differentes machines tournantes 

2.1. Relation entre le phenomene physique et la mesure 

Les vibrations ressenties ou mesurees sur une machine ne sont en fait que la reponse de la 
structure a la somme des excitations internes ou externes. 



Balourd 

Roulements 

Engrenages — ► 

Machines * 

voisines 




_NN\_> 



Reponse 

vibratoire 



Reponse vibratoire d’une machine 

Fig 2.1 : Reponse vibratoire d’une machine 



Le signal mesure est complexe et riche en informations. Pour simplifier, nous allons nous 
attacher a montrer quelques exemples de diagnostique par analyse vibratoire. 



2.2. Les roulements 

Paliers et roulements sont des elements de machines tres sollicites. La duree de vie 
previsionnelle est donnee par le constructeur pour des conditions de charge determinees. Cette 
estimation n’est cependant valable que sous des conditions ideales. II n’est en aucun cas 
possible de tenir compte d’ elements parasites, tels qu’encrassement du palier, erreur 

angulaire, defauts de graissage ou de montage, surcharge aleatoires De telles influences 

modifient la duree de vie du roulement et conduisent a des degats imprevisibles. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Bague exterieure 




Photo S.K.F. 



Fig 2.2 : Elements d’un roulements 



2.2.1. Causes et types de degats 

Un recapitulatif des causes les plus frequentes se trouve ci-dessous. 



r v. $tade., 


. Causes de$ dggftts 


Fabrication 


Matdriau non homogene 
Tolerance sur les cotes 


Stockage / Transport 


£mballage insuffisant 
Vibrations 


Montage 


Chocs 

Mauvaise precontrainte 
Erreur de cote 
Erreur de lignage 


Service 


Surcharge 

Manque ou exces de graisse 
Corps etrangers (poussiere) 

Substance 6trangere (gaz agressif, humidite) 
Charge thermique 



Exemples de causes de ddgSts prematures sur roulements 
Fig 2.3 : Quelques causes de degats sur les roulements 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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2.2.2. Generation de vibrations sur un roulement defectueux 

La figure ci-dessous (Fig 2.4) montre un defaut sur la bague externe. Lorsque la bille passe 
sur ce defaut, elle genere un choc sur la bague. Ce choc provoque une vibration qui se 
propage sur la bague, puis sur la cage externe du roulement. On parle ici &’ impulsion. 




Roulement avec bague exterieure endommag^e 

Fig 2.4 : Defaut sur la bague externe 



L’impulsion est caracterisee par une montee tres raide et par une duree tres courte. En 
mettant en evidence la repetition de cette impulsion, on definit les frequences typiques des 
degats. L’amplitude de l’impulsion quantifie l’intensite du choc, elle est fonction de la vitesse 
de rotation, des jeux mecaniques, du defaut et de l’etat de charge. La frequence typique du 
degat est fonction de la geometrie du roulement et de la vitesse de rotation de l’arbre. Les 
relations entre ces differentes grandeurs sont regroupees en figure ci-dessous (voir Fig 2.5). 
Ainsi, suivant le defaut, on aura quatre frequences typiques d’ impulsions. L’ordre de grandeur 
du temps de montee et d’impulsion est de quelques dizaines de microsecondes. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Fig 2.5 : Frequences de defaillance des elements de roulements 



Dans le cas de defauts multiples, on rencontrera les harmoniques des frequences calculees ci- 
dessus. 

Le calcul de ces frequences caracteristiques, ces necessite une connaissance precise des 
caracteristiques dimensionnelles du roulement. 

Ici, nous avons ete amenes a utiliser des formules simplifiees qui tiennent uniquement compte 
de parametres facilement determinables, c’est-a-dire la vitesse N de rotation de l’arbre et le 
nombre n de billes ou de rouleaux. Les erreurs dues a l’utilisation de ces formules sont 
negligeables si l’on integre la notion de glissement aux premieres formules. 





Rouletncot ^ . 




. 12 ■£ 


N 

/ = — • 0,4 n 
Je 60 


/ e = -| -(0,5 k -1,2) 


N 

f. = — • 0,6 n 
‘ 60 


f r l. (0,5 rt + 1,2) 
oU 


N 

L = — • 0,4 
' c 60 


/ = — • [04 - — ) 

c 60 ( n ) 



Formules simplifiees pour le calcul des frequences caracteristiques de defauts 

Fig 2.6 : Frequences approximatives 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Exemple : 

Hypothese de depart : 



- vitesse de rotation 1489,8 tr /min 

- diametre moyen de roulement 26,25 mm 

- diametre des billes 6 mm 

- nombre de billes 8 

O 

- angle de contact 0 



Frequences 

Caracteristiques 


Formules completes 
[Hz] 


Formules simplifiees 
[Hz] 


fe 


76.62 


79 


fi 


122.02 


119 


fc 


9.58 


10 



Tab 2.1 : Incertitudes dans les calculs de frequences caracteristiques 



2.2.3. Propagation de l’onde de choc 




a) Train d f impulsions 

b) Fonction de transfert du palier 

c) Train d'impulsions apr&s transmission au travers du palier 

Fig 2.7 : Fonction de transfert de la mesure de l’onde de choc 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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L’ideal serait que l’on puisse mesurer directement le spectre ci-dessus. En pratique, entre la 
source du choc et le capteur, on va trouver d’autres elements de transmission, comme la bague 
externe du roulement et 1’ element de fixation du capteur, qui vont influencer la forme du 
spectre releve. 

De plus, la machine genere d’autres signaux vibratoires, qui vont venir se superposer a ceux 
emis par les roulements. 

II faut encore compter avec les vibrations associees a la vitesse de rotation ou a ses 
harmoniques. Au niveau des hautes frequences s’ajoute egalement un bruit de fond, qui est 
induit par les faibles jeux existants sur un palier neuf. Dans certains cas, on trouvera des pales, 
des engrenages, qui genereront eux memes des vibrations. 

L’effet des elements de transmission est montre dans la figure 2.7 (b et c). En figure 2.7 b, on 
a represente le comportement en frequence d’un element simple, par exemple un chapeau de 
palier. L’accelerometre lui-meme aura sa propre reponse en frequence, qui aura une forme 
similaire. Le spectre resultant, c’est-a-dire celui que l’on mesure, sera en fait la multiplication 
de sortie par la fonction de transfert (Fig 2.7). 

La fonction temps associee s’obtient par la transformee inverse. Dans le cas present, on a une 
vibration amortie, avec comme facteur de repetition la frequence du defaut. 

Ce comportement est similaire a celui d’une cloche excitee par des chocs periodiques La 
cloche vibre de maniere amortie a sa frequence propre. Cette frequence est fonction de la 
geometrie et des caracteristiques specifiques de la cloche. L’ amplitude depend de l’intensite 
des coups, soit, dans notre cas, de la force des chocs et de la qualite de la cloche. 

Sur un banc d’essai, la mesure est effectuee sur la bague externe d’un roulement defectueux. 
Les raies a haute frequence, representatives des chocs, emergent du bruit de fond. L’intervalle 
de temps est : 




/. 



( 2 . 1 ) 



Ou /represente la frequence du defaut. 

Dans ce cas particular, la structure qui entre en resonance et qui joue le role de cloche est la 
bague externe du roulement. L’ influence du capteur est negligeable, vu sa tres haute 
frequence de resonance 
(f >30 kHz). 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Signal deceleration en cas de d^faut sur la baeue exteme 

Fig 2.8 : Signal sur la bague exteme en presence d’un defaut 



L’ impulsion se propage sous forme spherique autour du lieu d’ emission. Sur une duree de 
quelques dizaines de microsecondes et pour une vitesse de propagation dans l’acier d’ environ 
5000 m/s, la deformation se transmet sur seulement quelques millimetres. 

Si cette onde arrive sur autre element de construction, ou eventuellement en plus sur un autre 
materiau, une partie se reflechit. Aussi est-il necessaire d’avoir le moins d’interfaces possible 
entre le lieu d’ emission et le lieu de mesure, pour obtenir une attenuation minimale de 
1’ amplitude. 



} Causes li£es: aux f>a!itrs ; j i:.; 

• Geometrie des paliers 

• Caracteristiques des matdriaux (nuances d’acier) 

• Importance du defaut 



Conditions de fonctionnement ; . 

• Vitesse 

• Charge (baiourd par exemple) 



• Geometrie du chapeau de palier 

• Surface de contact dans la zone de propagation 

• Fixation du capteur 

• Caracteristiques du capteur 



Elements influen^ant Famplitude des resultats de mesure 

Fig 2.9 : Elements influant sur la propagation du signal 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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En conclusion, ce paragraphe donne des indications sur le mesurage et sur 1’ interpretation des 
resultats. II regroupe les differents elements qui influencent l’amplitude de l’impulsion entre 
le point d’ emission et le lieu de mesurage. Les mesures ne seront reproductibles que si les 
conditions de mesurage sont elles-memes reproduites. 

2.2.4. Methodes de diagnostic sur les roulements 

> Domaine d’utilisation 

Les types de roulements, leurs conditions de montage et d’utilisation peuvent etre tellement 
divers qu’il est evidemment toujours possible de trouver des cas extremes non conformes aux 
exemples donnes ci-dessous et dans lesquels les methodes de diagnostic echouent. De tels cas 
apparaissent souvent dans le cadre de montages particuliers ou lorsque d’autres defauts 
generent des signaux similaires. Dans de telles situations, il sera necessaire d’effectuer des 
recherches complementaires. Nous excluons ces cas particuliers du cadre de cet expose. 

> Interpretation des mesures 

Pour rendre homogene la presentation, il faut d’abord etudier les methodes d’ evaluation 
II est necessaire de distinguer d’une part les methodes devaluation qui en une seule mesure 
conduisent a un diagnostic sur l’etat du roulement et d’ autre part les methodes de suivi de 
tendance et de comparaison avec une valeur moyenne. 

L’exemple typique de mesure ponctuelle qui conduit a une appreciation est la mesure de 
l’intensite vibratoire selon la norme AFNOR E 90-300. On dispose de valeurs limites qui sont 
comparees a la valeur relevee, et qui permettent d’apprecier l’etat actuel de la machine. 

De telles valeurs de reference n’ existent pas pour 1’ appreciation des defauts sur les 
roulements. Cela vient du fait, comme dit precedemment, qu’un grand nombre de parametres 
influencent le resultat de la mesure. C’est pourquoi Von travaillera avec le suivi de tendance. 

2.3. Les engrenages 

Les engrenages sont des elements de construction directement generateurs de chocs en cas 
d’usure ou de mauvais fonctionnement. Aussi les spectres mesures sur les machines qui en 
sont equipees sont-ils riches en harmoniques des frequences que nous allons definir ci-apres. 




Fig 2.10 : Exemples de types d’engrenage 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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2.3.1. Frequences caracteristiques generees par les engrenages 

Quel que soit le type d’engrenage rencontre, droit, helicoidal (simple ou double), ou encore 
pignons de renvoi d’ angle, les considerations ci-apres pourront etre prises en compte. 

Nous etudierons le cas d’un harnais simple compose de deux arbres tournants, pour lequel 
nous allons pouvoir etablir le pre spectre a partir des donnees suivantes : 

: frequence de rotation de l’arbre 1 
: frequence de rotation de l’arbre 2 
: nombre de dents du pignon de l’arbre 1 
: nombre de dents du pignon de l’arbre 2 

etant usinees et assemblies avec precision, les frequences f et f , 

J r\ J rl 

representatives de defauts de balourd, sont toujours de faibles amplitudes. 

On va pouvoir calculer une frequence d’engrenement des dentures qui corresponde a 1’ effort 
transmis par le pignon a 1’ engagement de la dent. La frequence d’engrenement est commune 
aux deux pignons. 



/„ 

f, 

Z i 
Z2 

Les pieces 



f e Zl'frl Zrf 



r2 



( 2 . 2 ) 



2.4. Transmission par courroie ou par bande 

En raison de leur longueur, les courroies tournent avec une vitesse inferieure aux vitesses 
respectives du dispositif d’entrainement et de 1’ element entraine. 




Fig 2.1 1 : Elements de transmission par courroie 
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On peut mesurer cette vitesse : 

au stroboscope a partir de 600 tr/min 

avec une cellule photoelectrique a partir de 60 tr/min 

Cependant, pour des raisons de securite d’une part et de facilite d’autre part, il est plus 
pratique de calculer cette vitesse a partir des relations suivantes : 

rh^drUl^dl^Acourroie ^ 

Ou / . est la longueur totale de la courroie 

b courroie G 



nrn 



^d, _ *d 2 



=n 2 



17 ni 

I courroie ^ courroie 



L 



(2.4) 



L’analyse en frequence d’une machine avec transmission par courroie montre rarement un pic 
a n 3 car lorsque la courroie tourne, elle cogne plusieurs fois par tour : 



- si elle cogne 2 fois par tour, on observe un pic a 2.^ 

- si elle cogne 3 fois par tour, on observe un pic a3.^ 3 

- etc. 

On peut ainsi observer des pics d’ordre tres eleve (10, 20, 30) dans des cas bien particuliers. 
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CHAPITRE III 

Mesurage des Vibrations 

3.1. Introduction - Historique : 

Depuis longtemps, on a pense a etudier simplement le bruit que donne une machine. Le bruit 
est la somme d’un grand nombre de sons, d’ondes sonores emises par les organes qui vibrent. 
On utilisa le tournevis, puis le stethoscope, puis d’autres appareils plus perfectionnes qui 
analysaient les ondes sonores ou bruit et permettaient de connaitre leur source : frottement, 
roulement, ecoulement, etc. Ces instruments ne permettaient qu’un premier pas insuffisant, 
grace a eux on avait une idee generale sur 1’ incident qui se produisait mais on en ignorait la 
cause. 

Dans les annees 60 apparaissent plusieurs types d’ appareils qui enregistrent les vibrations 
consecutives aux chocs et permettent de suivre la marche des roulements. Ces appareils 
determinent le type de deteriorations en cours et l’etat du roulement : bon, moyen, mauvais. 
Ils ne fournissent pratiquement pas de renseignements sur la cause premiere de la 
deterioration. 

Dans les dernieres annees les appareils ont beaucoup evolue. Ils deviennent plus precis et 
surtout ils apportent beaucoup plus de renseignements utiles. Ils captent et analysent 
l’ensemble des vibrations d’une machine. L’analyse de la vibration se fait par l’etude du 
spectre. Des filtres specifiques d’une frequence ne laissent passer qu’une bande etroite du 
spectre autour de cette frequence. 

Les types d’appareils a la disposition de l’utilisateur sont nombreux, de principes differents, 
certains simples suffisent pour les cas courants, d’autres perfectionnes analysent les 
problemes complexes. 

3.2. Interet du mesurage des vibrations : 

Le but est evidemment de preserver et prolonger la duree de vie des machines strategiques. 
Pratiquement ces dernieres peuvent etre affectees par les facteurs suivants : 

Les machines elles-memes ne sont pas parfaites : 

Finition insuffisante, 

Jeux de fonctionnement trop importants, 

Mauvais equilibrages qui provoquent des balourds. 

Un mauvais montage : 

Mauvais alignements frequents, 

Des serrages mal faits, des boulons deforment les pieces, 

Les fondations ne sont pas suffisamment resistantes. 

En marche : 

Les variations de temperature provoquent des dilatations, 

Les charges conduisent a des torsions, des flexions, 

L’usure accroit les jeux. 
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La consequence de ces imperfections de realisation, de montage, de fonctionnement est 
1’ apparition de vibrations sur pratiquement toutes les machines en service. 

Le bruit n’est en fait qu’une manifestation de ces vibrations. D’autres sont plus graves : usure 
plus ou moins tolerable, fissures et enfin parfois ruptures catastrophiques. 

En etudiant les vibrations que produit une machine, on peut connaitre son etat sans avoir a la 
demonter, sans l’arreter, on peut ainsi eviter la panne inopinee et parfois la destruction 
complete. 

3.3. Mesurage des vibrations : 

3.3.1. Chaine de mesurage : 

D’une maniere generate, tout systeme de mesurage des vibrations comprend essentiellement 
les blocs suivants : 

Un capteur, 

Des circuits de conditionnement du signal, 

Des circuits de traitement de signaux, 

Un capteur se compose de deux parties : un transducteur element sensible aux vibrations qui 
elabore un signal representatif d’une grandeur physique et une structure mecanique. 

II est a noter qu’il est quasiment important de choisir un bon emplacement du capteur. II faut 
determiner la place la plus judicieuse et non pas la plus facile a atteindre. 

Le capteur doit se situer le plus pres possible de la source de vibration qui est souvent un 
palier, et non quelque part sur le bati de la machine. Le capteur doit etre solidement fixe par 
vissage, collage ou champ magnetique. Parfois, il convient de l’isoler, il faut toujours eviter 
les temperatures elevees, les condensations et les chocs qui fausseraient les masures. 

Les circuits de conditionnement regoivent le signal issu du capteur et elaborent des signaux de 
base utilises en particular pour des analyses specifiques. 

Les indications fournies par le capteur sont amplifiees, filtrees pour eliminer les frequences 
indesirables et donner plus de details dans la bande determinee de frequences et transformees 
en graphiques par exemple. 

Les circuits de traitement des signaux de base elaborent des descripteurs globaux de l’etat 
vibratoire des machines. Ils sont le plus souvent disposes a plusieurs centaines de metres, 
voire des kilometres. 

En plus des ses trois elements de base, un systeme de mesurage des vibrations peut 
comprendre des circuits de signalisation et d’alarme associes aux circuits de traitement. 



3.3.2. Caracteristiques d’un instrument de mesurage des vibrations : 

Comme tout systeme mesurage, un instrument de mesure des vibrations doit avoir les 
caracteristiques suivantes : 

Une sensibilite suffisante, 
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Un temps de reponse tres court, 

Une bonne fiabilite, 

Une haute precision, 

Une tres haute fidelite. 

Masse relativement faible pour ne pas affecter les mesures, 

Une gamme de frequence qui couvre la gamme de mesure souhaitee, 

Dans certain cas, une bonne isolation contre les temperatures elevees, les 
condensations et les chocs qui fausseraient les mesures. 

3.3.3. Techniques de mesurage : 

Trois parametres (relies entre eux) sont caracteristiques des vibrations : 

le deplacement, 
la vitesse, 

1’ acceleration. 

Les capteurs associes transforment la vibration mecanique en un signal electrique : capteur de 
proximite, capteur de vitesse, accelerometres. 

La mesure de deplacement s'effectue a l'aide de capteur de proximite (champs magnetiques). 

La mesure de vitesse s'effectue a l'aide de capteur de vitesse (courant induit dans une bobine ; 
Cette technique est peu utilisee). 

Les capteurs de mesure de 1’ acceleration les plus utilises sont les accelerometres 
piezoelectriques. A partir de l'acceleration, on peut calculer par integration successive la 
vitesse et le deplacement. 

Dans le present document, les systemes de mesurage des vibrations lineaires absolues et les 
systemes de deplacements relatifs sont developpes. 

La figure 3.1 illustre les plages d’ utilisation des trois types de capteurs dans les differentes 
gammes de frequences. 





10M 

!ofl frequence 



Figure 3.1 : utilisation des capteurs en fonction de la plage de frequence 
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A. Systemes de mesurage des vibrations lineaires absolues : 

Dans cette gamme de systemes de mesurage des vibrations, le transducteur elabore un signal 
electrique presentatif d’une grandeur physique (une acceleration, une vitesse) en utilisant l’un 
des trois principes physiques suivants : effet piezo-electrique, effet inductif ou piezo-resistif. 

> Capteurs piezo-electriques (PZE): 

Quand on applique un effort a un materiau piezo-electrique (piezo vient du grec piezin qui 
signifie presser), on oblige les atomes a se deplacer. Leur niveau d’energie s’en trouve 
modifie, ainsi que leur charge. 

L’element piezo-electrique le plus connu est le quartz (Si02) que l’on peut trouver dans la 
nature. L’industrie utilise du quartz synthetique. On utilise une lame comme le montre la 
figure 3.2. 





Ox : axe Electrique, Oy : axe mEcanique, Oz : axe optique 

Fig. 3.2 : Lame taillee dans un cristal de quartz 



Par exemple avec : L = 50 mm, 1=10 mm, e = 1 mm, et pour une force une force de 1 newton 
provoque un deplacement de 10~ 8 m soit 0,01 pm. 

L’ effet piezo-electrique a ete mis en evidence sur de nombreux materiaux tels que le bois, 
l’os, les ceramiques. II est tres sensible a la temperature ; au dela d’une certaine valeur 
(temperature de Curie) il disparait : 

570 °C pour le quartz, 

660 °C pour le tantale, 

120 °C pour baryum titanate (ceramique). 

Les capteurs exploitant le principe piezo-electrique sont dits des accelerometres (ou capteurs 
sismiques). Ils se composent essentiellement d’un quartz ou cristal ceramique et d’une masse 
sismique (voir figure 3.3). Lorsque cet ensemble est soumis a des vibrations, une contrainte 
mecanique intermittente prend naissance sur les pastilles de cristal situees entre le bati du 
capteur et la masse sismique precontrainte. 

De part 1’ effet piezo-electrique, une charge electrique, proportionnelle a 1’ acceleration, 
apparait a la surface des pastilles de cristal. 

Les capteurs d’ acceleration ont les caracteristiques suivantes : 

Un champ d’ application pratique se situant entre 3 et 20 KHz et plus, 

Une temperature de service entre -200 °C et +650 °C, 
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Excessivement robustes du fait qu’ils ne contiennent aucune piece mobile, 
Ne necessitant aucun entretien, 

Pouvant travailler dans n’importe quelle position. 




Figure 3.3 : Accelerometre piezo-electrique 



Disposition du capteur : 

Cas des machines de petites et moyennes tailles : les capteurs de vibrations sont 
generalement places sur les couvercles de paliers (voir figure 3.4). II s’agit done d’une 
mesure de vibrations mecaniques de l’enveloppe exterieure de cette partie de la machine. 

II est a noter qu’une bonne assise pour le capteur et une fixation rigide sont les elements les 
plus importants pour une bonne reponse du capteur. 




Figure 3.4 : disposition classique d’un accelerometre sur les un palier de machine 

Pratiquement, cette methode offre : 

- une tres bonne accessibility, 

- un montage aise et sur du capteur, 

Ces avantages l’emportent sur les desavantages tels que risque d’attenuation ou d’effets de 
resonance des enveloppes exterieures. 

Le choix du capteur se base essentiellement sur trois criteres de bases : 
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nature de l’environnement du capteur : ambiance normale ou explosive (securite 
intrinseque) 

temperature a l’endroit du capteur : normale jusqu'a 150 °C, moyenne jusqu'a 450 °C 
ou haute jusqu'a 650 °C. 
gamme de frequence. 

Cas des machines de grandes dimensions : les capteurs peuvent etre loges a l’interieur des 
paliers (voir figure 3.5 ci-dessous). 




Figure 3.5 : Disposition du capteur dans le cas des machines de grandes dimensions 



Cette disposition necessite une sortie du cable du capteur par presse-etoupe qui se fera de 
preference dans la partie fixe de la machine et non dans le couvercle du palier. 



> Capteurs a induction ou electromagnetiques: 

Ces systemes utilisent la loi de Faraday : force electromotrice proportionnelle a la derivee 
d’induction d’un flux magnetique en fonction du temps. Le courant ainsi obtenu s’oppose au 
courant dans le circuit (loi de Lenz). 

Ces capteurs se composent essentiellement d’une bobine et d’un aimant (voir figure 3.6). 
Lorsque cet ensemble est soumis a des vibrations, il en resulte un mouvement relatif entre la 
bobine et l’aimant d’ou induction d’une tension dans la bobine proportionnelle a la vitesse de 
vibration. 







U-f( i 



Figure 3.6 : Capteur a induction ou electromagnetique 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 



41 



SONATRACH/IAP-CU 





Diagnostic par analyse vibratoire 



Chapitre III : Mesurage des vibrations 



Ces capteurs sont aussi appeles velocimetres. 

Suivant la construction mecanique, bobine ou aimant mobile, masse et systeme de suspension 
de la partie mobile, ce type de capteur presente les caracteristiques suivantes : 

application pratique se situant entre 10 - 1000 Hz (gamme relativement limitee), 
une temperature d’ exploitation maximum de environ 300 °C, 

duree de vie et robustesse relativement limitees du fait que le capteur possede des 
parties mobiles. Ces deux facteurs sont souvent intimement lies a la position de 
montage. 



Remarque : Disposition du capteur 

II est a noter que pratiquement toutes les dispositions adoptees dans le cas des accelerometres 
mentionnes ci-dessus peuvent etre appliquees pour ce type de capteur. C'est-a-dire soit sur les 
paroi des paliers dans le cas des machines de petites et moyennes tailles, soit loges a 
l’interieur du palier lui-meme. 

B. Systemes de mesurage des deplacements lineaires relatifs (capteurs de deplacement) 

II existe plusieurs types de capteurs de deplacement ; neanmoins ils peuvent etre classes en 
deux families : 

les capteurs de deplacement avec contact, 
les capteurs de deplacement sans contact. 

Dans l’industrie, on a tendance a utiliser et a preferer les capteurs de deplacement sans contact 
a courant de Foucault. 

> Capteurs de deplacement a contact : 

Ces capteurs peuvent etre du type transfo differentiel dans lequel une tige solidaire d’un des 
points fait varier 1’ induction mutuelle entre deux bobines. 

Ces capteurs ont des reponses limitees en frequence en raison de la masse apportee a la 
structure a mesurer et des resonances de la tige. Pour ces raisons, on leur prefere generalement 
les capteurs de deplacements sans contact. 



> Capteurs de deplacement sans contact : 

Dans ce cas la mesure est prise sans contact physique direct avec l’element sujet aux 
vibrations. II existe pratiquement trois type dans cette famille : les capteurs magnetiques, les 
capteurs capacitifs et les capteurs a courant de Foucault. 

o Capteurs magnetiques : 

La cible doit etre un materiau magnetique et 1’ induction dans une bobine receptrice est 
proportionnelle a la distance de la cible. Ces capteurs sont lineaires dans une faible plage. 
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o Capteurs capacitifs : 

La cible constitue une electrode de condensateur, la deuxieme, isolee etant a l’interieur du 
capteur. Ces appareils necessitent des tensions de polarisation assez elevee ou des surfaces 
d’electrodes importantes pour obtenir des tensions interessantes. Les resultats etant 
proportionnels a 1’ inverse 1/x de la distance capteur-cible, les capteurs ne sont pas done 
lineaires. 



o Capteurs a courant de Foucault : 

Ces capteurs utilisent le principe de la variation de la reluctance d’un circuit magnetique 
etabli par les courants induits (appeles courants de Foucault). 

II s’agit en fait d’un capteur passif qui n’est fonctionnel que quand il est raccorde a 
l’electronique adequate. Le capteur se compose d’une bobine dont la geometrie est bien 
definie et qui est partie integrate d’un circuit oscillant a haute frequence. 

Le circuit magnetique (bobine) est implements dans un element mecanique rigide muni d’un 
filetage pour son montage sur un support. Les figures 3. 7. a et b donnent deux capteurs a 
courant de Foucault et le schema de principe d’un capteur de deplacement a courant de 
Foucault, respectivement. 

Un corps metallique, tel qu’un arbre d’une machine, place devant la bobine du capteur 
influence les caracteristiques du circuit oscillant dans le sens que la frequence et 1’ amplitude 
du signal fourni par le capteur sont fonction de la distance entre la bobine et la cible (objet 
metallique). 

Cette variation de signal est traitee par le preamplificateur qui fournit a sa sortie un signal 
tension proportionnel au deplacement relatif cible-capteur. Ce systeme est employable aussi 
bien pour des mesures de deplacements relatifs statiques que dynamiques. 





Figure 3.7. a : Capteur de deplacement a courant de Foucault 
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Figure 3.7.b : Schema de base d’un capteur de deplacement a courant de Foucault 



La mise en oeuvre des capteurs a courant de Foucault necessite que soient prises un certain 
nombre de precautions qui sont precisees dans les notices des fabricants. On insiste plus 
particulierement sur les problemes lies a l’etalonnage, au « run out » et aux prescriptions de 
montage. 

L’ application pratique de ces capteurs se situe entre 0-10 KHz et plus et une temperature 
ambiante allant jusqu'a 450 °C. Le choix de l’endroit de la mesure ainsi que le soin apporte au 
montage des capteurs influencent dans une grande mesure les resultats de mesure. 

Parmi les applications pratiques de ces capteurs la mesure de l’epaisseur des films d’huile des 
paliers hydrodynamique a gaz ou a huile 

Les capteurs sans contact a courant de Foucault mesurent le deplacement relatif (capteurs de 
deplacement) de la cible (arbre) par rapport a la face avant du capteur et ceci dans l’axe de ce 
dernier. De ce fait, le montage du capteur definit la direction de mesure. 

Les machines a arbre horizontal sont generalement surveillees sur le plan vertical 
perpendiculairement a V arbre et dans deux directions (x et y) faisant un angle de 90° et 
disposees generalement a plus ou moins 45° de la verticale. 

Dans le cas des machines a arbre vertical les mesures se font sur le plan horizontal egalement 
dans deux directions (x et y) faisant un angle de 90°. 

Disposition du capteur 

Cas des machines de petites et moyennes tailles : les capteurs de vibrations relatives sont 
generalement tenus par des adaptateurs qui a leur tour sont fixes sur le couvercle des 
paliers (voir figure 3.8). 
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Figure 3.8 : Disposition du capteur de deplacement dans petites et moyennes les machines 



II s’agit done d’une mesure relative entre l’arbre et une enveloppe exterieure de la machine en 
F occurrence le couvercle du palier. Le bon acces a l’adaptateur, voir l’echange pendant la 
marche de la machine d’un capteur defaillent ainsi que la possibility de reglage de l’entrefer 
initial du capteur lors de la mise en service sans decouvrir le palier en font une methode tres 
repandue bien que des vibrations absolues du point de reference (le couvercle du palier) 
peuvent conduire a des resultats errones surtout s’il s’agit de paliers souples ou de couvercles 
minces pouvant presenter des phenomenes de resonances a certaines frequences. 

Le choix du capteur/conditionneur sera base essentiellement sur les criteres suivants : 

environnement a l’endroit de 1’ ensemble capteur/conditionneur: ambiance normale ou 
explosive necessitant la securite intrinseque adequate, 

gamme de temperature a l’endroit du capteur : normale jusqu'a 150 °C, moyenne 
jusqu'a 220 °C ou haute jusqu'a 450 °C, 

conditions de place pour le montage de 1’ ensemble capteur/conditionneur : defier les 
dimension mecaniques du capteur et la longueur du cable entre capteur et 
conditionneur, 

l’etendue de la mesure necessaire : ce critere influence directement le precedent, 
puisqu’il determine des dimensions mecaniques du capteur. 

Cas des machines de grandes dimensions : les capteurs peuvent etre loges a l’interieur des 
paliers (voir figure 3.9). cette solution necessite une sortie par presse-etoupe du cable du 
capteur qui se fera de preference dans une partie fixe et non un couvercle. Les conditions 
de place generalement dans le cas de ces machines permettent de realiser de bons 
montages des capteurs et de realiser effectivement une mesure de vibrations relatives entre 
l’arbre et son palier. 



Dans le cas d’ installation en securite intrinseque, pour atmospheres explosibles la separation 
entre la zone dangereuse et la zone normale est assuree par des barrieres de securite placees 
dans la zone de securite. 
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Figure 3.9 : Disposition des capteurs de deplacement sur grosses machines 



3.4. Fixation des capteurs : 

La surface de fixation doit etre examinee avec soin en ce qui concerne sa proprete et son poli. 
On ne doit pas negliger un defaut quelconque d’alignement entre l’axe sensible du capteur et 
la direction du mesurage car celui-ci risque d’entrainer des erreurs comme celles qui sont 
provoquees par la sensibilite transversale. Ces erreurs seront particulierement importantes 
dans le cas ou le mouvement transversal est beaucoup plus important que le mouvement axial. 
Les modes de fixation les plus utilises sont : 

Fixation par goujon, vis ou boulon : 

les surfaces doivent etre propres, unies et polies a la machine, 

surfaces conformes aux tolerances indiquees par le fabricant lorsqu’elles sont 
specifiees, 

Les axes des trous de fixation doivent etre normaux a la surface de fixation, 

On doit utiliser le couple de serrage recommande par le fabricant pour obtenir une 
fixation solide sans abimer le capteur, 

Un film leger ou de graisse entre les surfaces permet d’ avoir un bon contact et assure 
ainsi une raideur maximale, 

Le goujon ou la vis ne doivent pas toucher le fond des trous de fixation de fa?on a ne 
pas perdre sa rigidite au systeme, 

Fixation par collage : 

Ce mode est utilise lorsque la structure mise a l’essai ne peut pas etre percee, ou lorsque 
F isolation electrique du capteur est necessaire ou bien lorsque la planeite de la surface est 
insuffisante. On utilise souvent un goujon filete a une extremite muni d’un disque plat a 
F autre extremite pour collage sur la structure. Les points suivants doivent etre respectes : 

la surface doit etre nettoyee conformement aux recommandations du fabricant, 
en general une fine couche de colie est recommandee car c’est le systeme qui presente 
le plus de rigidite, 
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les colles dures du type thermodurcissables sont preferables aux colles siccatives (ces 
dernieres ont tendance a rester modes a l’interieur et de ce fait a diminuer la frequence 
de resonance). 

Fixations diverses : 

Beaucoup d’essais de routine peuvent etre effectues avec succes en fixant le capteur avec une 
fine couche de cire a prise rapide dure, en utilisant du ruban adhesif a double face que l’on 
peut fixer par pression ou bien en utilisant un mode magnetique de fixation. Le domaine 
d’ application de ces methodes est strictement limite en amplitude et en frequence. Dans les 
cas incertains, la frequence de resonance fondamentale doit etre etudiee de maniere 
experimentale. 
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Chapitre IV 

Typologie Spectrale 



4.1. Problemes electriques 

4.1.1. Excentricite du stator, courts-circuits et pertes dans le fer 




Jwgueney 

Fig 3.1 : Spectre typique relatif 



Les problemes du stator generent de hautes vibrations a deux fois la frequence de ligne (2fl). 
L’ excentricite du stator produit une ouverture d’air irreguliere entre le rotor et le stator qui 
produisent des vibrations orientees. L’ouverture d’air differentielle ne doit pas exceder 5% 
pour les moteurs a induction et 10% pour les moteurs synchrones. Les supports mous et socle 
deforme peuvent produire un stator excentrique. Les pertes dans le fer sont dues a la faiblesse 
ou les deformations dans le support du stator. Les courts-circuits dans le stator causent un 
echauffement irregulier localise qui peut augmenter significativement avec la duree de 
fonctionnement. 



4.1.2. Excentricite de l’ouverture de passage de l’air 



F l = Electrical Line Frquency 

N s = Synch Speed = 20F I /P 
F s =SIipFreq. = N s -RPM 
F p = Foie Pass Freq. =F S *P 
P = Number ofPoIes 




Fig 3.2 : Spectre relatif a 1’ excentricite de l’ouverture de passage de l’air 
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Les rotors excentriques produisent une ouverture d’air variable toumante entre le rotor et le 
stator ce qui induit des vibrations pulsees (normalement entre 2fl et le plus proche 
harmonique, la vitesse de fonctionnement). Souvent ceci necessite un agrandissement pour 
separer (2fl) et rharmonique de la vitesse de fonctionnement. Les rotors excentriques 
generent (2F1) entourees de comme bandes laterales de la frequence de passage des poles 
(Fp) aussi bien que co mm e bandes laterales (Fp) autour de la vitesse de fonctionnement. Fp 
elle-meme parait a basse frequence (Frequence de passage de pole = Frequence de Glissement 
x nombre de Poles). Les valeurs les plus courantes de Fp varient approximativement de 20 a 
120 CPM (30 -2.0 Hz) 



4.1.3. Problemes relatifs au rotor 




Stator 





Des barres cassees ou felees d’un rotor, ou des spires court-circuitees, mauvais joints entre les 
barres du rotor et les spires court-circuitees, ou toles du rotor court-circuitees produiront des 
vibrations haute a la lx vitesse de fonctionnement avec les bandes laterales a la frequence de 
passage des poles (Fp). En plus, si les barres du rotor sont felees genereront le plus souvent 
des bandes laterales Fp autour du 3 e , 4 e et la 5 e harmoniques. Si les barres sont desserrees du 
rotor on aura la 2x et la frequence 2fl comme bandes laterales entourant la frequence de 
passage des barres du rotor (RBPF) et/ou ses harmoniques (RBPF = Nombre de barres du 
rotor x RPM). Souvent ceci donne des niveaux tres hauts a la 2xRBPF, et seulement de petite 
amplitudes a la frequence lx RBPF. 
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4.1.4. Probleme de cablage 




Fig 3.4 : Spectre relatif au probleme de cablage 

Les problemes de cablage dus a un desserrage ou coupure des connecteurs peuvent causer des 
vibrations excessives a 2 fois la frequence de ligne (2F L ) qui aura des bandes laterales autour 
d’elle a 1/3 de la frequence de ligne (1/3 F L ). Les niveaux a la frequence 2F L peuvent exceder 
25 mm/s, si aucune correction n’est apportee. Ceci representera particulierement un probleme 
si le connecteur defectueux est uniquement sporadiquement assurant le contact et 
periodiquement non. 

4.1.5. Moteurs synchrones 




Fig 3.5 : Spectre relatif a un moteur synchrone 

Les pertes dans les bobines du stator dans les moteurs synchrones generent une legere haute 
vibration a la frequence de passage des bobines (CPF) qui est egale aux nombres de bobines 
statoriques x RPM (nombre de bobines statoriques =Nombre de Poles x nombre de 
Bobines/Pole). La frequence de passage dans les bobines sera entouree par des bandes 
laterales a la frequence RPM. 
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4.1.6. Problemes relatifs aux moteurs a courant continu CC 
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Fig 3.6 : Spectre relatif au moteur a CC 



Les problemes relatifs aux moteurs a CC peuvent etre detectes par des amplitudes plus hautes 
que la normale comme la frequence d’allumage SCR et ses harmoniques. Ces problemes 
englobent les mauvaises SCR, connexions ou desserrees et les coupures des enroulements de 
l’induit. D’autres problemes tels qu’un fusible desserre ou grille et les cartes de commande en 
court-circuit peuvent causer des pics ayant de hautes amplitudes a lfl jusqu'a 5fl (la frequence 
de ligne) 

4.2. Problemes de courroie d’entrainement 



4.2.1. Usure, glissement ou courroies inadaptees 

Perpendicular to Belt tension 




Fig 3.7 : Spectre relatif a 1 ’usure, glissement ou courroies inadaptees 

Les frequences de courroie sont au dessous de la frequence de rotation du moteur, ou de la 
machine entrainee. Quand elles sont usees, presentant des glissements ou sont inadaptees, 
elles donnent normalement 3 a 4 fois la frequence de rotation de la courroie. Souvent le 
deuxieme harmonique est le pic dominant. Les amplitudes sont normalement instables, des 
fois oscillant avec soit le RPM d’entrainement ou de l’element entraine. Une usure ou un 
desalignement de la poulie est indique par de hautes amplitudes de la frequence de rotation de 
la courroie. 
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4.2.2. Desalignement courroie/poulie 




OffSet PidgeonToe Angle 



Frequency 



Fig 3.8: Spectre relatif au desalignement courroie/poulie 



Le desalignement des poulies produit de hautes vibrations a lx RPM et dominantes dans le 
sens axial. Le rapport des amplitudes du dispositif d’entrainement et de P element entraine 
RPM depend du point de prise de mesure, aussi de la masse relative, et de la raideur de la 
carcasse. Souvent avec un desalignement de la poulie, la plus haute vibration axiale sera au 
niveau du RPM du ventilateur (element entraine). 

4.2.3. Poulie Excentrique 



Radial 




. Frequency 

Fig 3.9 : Spectre relatif a une poulie excentrique 



Les poulies excentriques et/ou desequilibrees causent de hautes vibrations a lx RPM de cette 
poulie. L’ amplitude est normalement plus haute dans la direction de la ligne de la courroie, et 
doit apparaitre au niveau des paliers du dispositif d’entrainement et de 1’ element entraine. II 
est possible quelques fois d’equilibrer les poulies excentriques en fixant des rondelles sur le 
systeme de verrou conique de la courroie. Toutefois, meme etant equilibre, Pexcentricite 
provoquera des vibrations et des forces qui provoque la fatigue des courroies. 
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4.2.4. Resonance de la courroie 




Fig 3.10 : Spectre relatif a la resonance d’une courroie 



La resonance d’une poulie peut causer de hautes amplitudes si la frequence naturelle de la 
courroie approchera ou coi'ncidera avec le RPM du moteur ou de la machine entrainee. La 
frequence naturelle de la courroie peut etre alteree par soit le changement de la tension de la 
courroie ou sa longueur. En tendant et desserrant la courroie, la frequence de resonance peut 
etre detectee en mesurant la reponse sur les poulies ou les paliers. 



4.3. Problemes relatifs aux engrenages 
4.3.1. Le spectre d’un engrenage sain 




Fig 3.11 : Spectre typique d’un engrenage sain 
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Un spectre normal montre des frequences de lx et 2x RPM tout avec la frequence 
d’engrenement (GMF). Communement GMF aura des bandes laterales autour d’elle relative a 
la frequence de la vitesse de l’arbre auquel la roue dentee est attache. Tous les pics sont de 
faible amplitude et aucune des frequences propres du pignon n’est excitee. 

4.3.2. Denture d’engrenage usee 




Fig 3.12: Spectre typique une roue a dent usee 

Un indicateur cle de l’usure d’une dent de pignon est l’excitation de la frequence propre de la 
roue, avec des bandes laterales autour d’elle espacees a la vitesse de fonctionnement de la 
mauvaise roue. La frequence d’engrenement du pignon (GMF) peut ou non changer en 
amplitude, quoique des bandes laterales a haute amplitude entourant GMF souvent auront lieu 
quand l’usure est notable. Les bandes laterales peuvent etre un tres bon indicateur d’usure 
meilleur que les frequences d’engrenement elles memes. 

4.3.3. Denture chargee 




Fig 3.13 : Spectre typique d’une denture chargee 

Les frequences d’engrenement d’un pignon sont souvent tres sensibles a la charge. De hautes 
amplitudes de GMF n’indiquent pas necessairement qu’il y a un probleme, particulierement si 
les frequences de bande laterale restent faibles et aucune des frequences propres du pignon 
n’est excitee. Chaque analyse doit etre faite avec la charge maximale. 
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4.3.4. Engrenage excentrique et repercussion (contre-coup) 




Fig 3.14 : Spectre relatif a une roue a contre coup 

Des amplitudes legerement hautes des bandes laterales autour de GMF signifient le plus 
souvent une excentricite d’une roue, une repercussion ou des arbres non parallele. La roue 
source du probleme est identifiee par l’espacement des frequences des bandes laterales. 
Normalement une percussion incorrecte excite GMF et les frequences naturelles des roues, 
ces deux demieres seront entourees a lx RPM. Les amplitudes de la GMF decroitront le plus 
souvent avec V augmentation de la charge si la percussion est la source du probleme. 



4.3.5. Desalignement de la roue dentee 




Frequency 

f ig 3.15 : Spectre typique d un desalignement d une roue dentee 



Le desalignement des pignons excite presque toujours les harmoniques GMF du second ordre 
ou superieur qui sont entourees de la vitesse de fonctionnement. Le plus souvent ceci donne 
des faibles amplitudes a lx GMF, mais des niveaux plus importants a 2x ou 3x GMF. II est 
important de s’etaler une bande de frequence largement grande pour capturer au mo ins le 
deuxieme harmonique GMF si le transducteur le permet. 
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4.3.6. Craquelure ou cassure des dents de la roue 




Fig 3.16 : Spectre relatif aux dents cassees 

Une dent felee ou cassee generera une haute amplitude lxRPM de cette roue, en plus ceci 
excite la frequence naturelle de la roue (f n ) entouree de la vitesse de fonctionnement. Cette 
procedure assure une detection meilleure de la forme d’onde (dans le domaine temporel) qui 
montre une pointe marquee chaque fois la dent source du probleme quand elle essaie 
d’engrener avec les dents sur le roue d’accouplement. Le temps entre les differents impacts 
(A) correspondra a 1/vitesse du pignon source du probleme. Les amplitudes de la pointe 
d’impact dans le sens de la forme d’onde (dans le regime temporal) seront le plus souvent 
plus importantes que celles de lx RPM du pignon dans la FFT. 



4.4. Les contraintes hydraulique et aerodynamique 
4.4.1. Passage des pales et des aubes 




Frequemy 




BPF = Blade orVane Pass Frequency 



Fig 3.17 : Spectre relatif au passage des aubes/pales 



La frequence de passage des ailettes (BPF) = Nombres des ailettes (ou turbines) x RPM. Cette 
frequence existe dans les pompes, ventilateurs et les compresseurs et normalement ne pose 
aucun probleme. Toutefois, une large amplitude de la BPF (et ses harmoniques) peut etre 
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generee dans la pompe si l’espace entre les turbines rotatives et les diffuseurs immobiles n’est 
pas maintenu le meme dans tous les sens autour. Aussi, la BPF (ou ses harmoniques) 
coincide des fois avec la frequence propre d’un systeme provocant de grandes vibrations. 
Une grande BPF peut etre generee si les l’ampleur de l’usure dans la bague sur l’arbre ou si 
les soudures de fixation des diffuseurs font defaut. Aussi, une grande BPF peut etre causee par 
une brusque flexion sur la canalisation, obstructions qui perturbe la trajectoire de 
l’ecoulement, ou si le rotor de la pompe ou du ventilateur est positionne excentriquement a 
l’interieur de son emplacement. 

4.4.2. Turbulence des ecoulements 




Fig 3.18 : Spectre relatif aux turbulences 



Souvent, les turbulences dans l’ecoulement prennent lieu dans les soufflantes a cause des 
variations dans la pression ou la vitesse de Fair passant a travers le ventilateur ou le chemin 
d’ecoulement. Cette perturbation dans l’ecoulement provoque des turbulences qui vont 
generer des vibration aleatoires a basse frequence, typiquement dans la gamme de 20 a 200 
CPM. 



4.4.3. Cavitation 
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Normalement, la cavitation genere une energie large bande a haute frequence qui est des fois 
superposee avec les harmoniques de la frequence de passage des ailettes. Normalement ceci 
indiquera une pression d’aspiration insuffisante. La cavitation peut etre tout a fait destructive 
pour les elements internes d’une pompe si elle n’est pas corrigee. Elle peut particulierement 
eroder les turbines. Une fois elle prend lieu, un son, similaire au passage du gravier dans la 
pompe, est emis. 

4.5. Les balourds 

4.5.1. Le balourd statique 






Fig 3.21 : Mesure de phase 



La force de desequilibre est en phase et constante. L’ amplitude due a ce desequilibre 
augmentera par le carre de la vitesse (3x augmentation dans la vitesse = 9x des vibrations plus 
importantes. lx RPM est toujours presente et normalement domine le spectre. Peut etre 
corrige par placement d’une seule masse d’equilibrage dans un seul plan au niveau du centre 
de gravite du rotor 
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4.5.2. Le balourd dynamique 



■s 

£ 



lx radial 






Fig 3.22 : Spectre relatif au balourd dynamique 





Fig 3.23 : Mesure de phase 



Le couple de desequilibre tend vers 180 degres en opposition de phase sur le meme arbre. lx 
toujours presente et normalement domine le spectre. L’amplitude varie avec le carre de 
1’ augmentation de vitesse. Peut causer de grandes vibrations aussi bien axiales que radiales. 
La correction exige le placement de poids d’equilibrage sur au moins deux plans. II est a noter 
qu’une difference de phase d’environ 180 degres doit exister entre les bords internes et 
extemes aussi bien dans le sens horizontal dans le sens vertical. 
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4.5.3. Desequilibre d’un rotor en porte a faux 





Le desequilibre d’un rotor en porte a faux cause de hautes lx vibrations dans les deux sens 
axial et radial. Les lectures axiales pouvaient etre variables. Les rotors en porte a faux 
presentent le plus souvent un desequilibre de couple et de force dont chacun necessite une 
correction. 
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4.5.4. Rotor excentrique 





L’excentricite prend lieu quand le centre de rotation est decale par rapport au centre 
geometrique d’une poulie, un engrenage, un roulement, les armatures d’un moteur, etc... La 
vibration la plus large aura lieu a lx RPM d’un element excentrique dans une direction a 
travers les centres des deux rotors. Une lecture comparative des valeurs de phase horizontale 
et verticale revele le plus souvent des differences de 0 degre ou de 180 degre. Le plus souvent, 
les tentatives d’equilibrage d’un rotor excentrique permettent de reduire les vibrations dans un 
seul sens, tout en les amplifiant dans l’autre sens radial (tout depend du taux d’excentricite) 
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4.5.5. Arbre flechi 
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Fig 3.29 : Mesure de phase 



Les problemes des rotors flechis cause de hautes vibrations dans le sens axial avec des 
differences de phase axiales tendant vers 180 degre sur le meme element de machine. Les 
vibrations dominantes prendront naissance a lx si la flexion est pres du centre de 1’ arbre, mais 
a 2x si la flexion est pres des supports. 
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4.6. Desserrage mecanique : Desserrage des fixations mecaniques 
> Type A 




frequency 



Fig 3.30 : Spectre relatif au desserrage des fixations mecaniques « Type A » 
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> Type B 




Frequency 

Fig 3.32 : Spectre relatif au desserrage des fixations mecaniques « Type B » 
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> TypeC 




Fig 3.34 : Spectre relatif au desserrage des fixations mecaniques « Type C» 




Fig 3.35 : Mesure de phase « Type C » 



Les desserrages mecaniques sont classees de type A, B ou C. Le type A est cause par le 
jeu/faiblesse des supports de la machine, de la plate-forme ou les fondations, aussi par le 
desserrage des boulons de fixation. L’analyse de phase peut reveler une difference de phase 
de 180 degre approximativement entre les mesures verticales sur le support de la machine, sa 
base inferieure et la plate-forme elle-meme. 

Le type B est generalement genere par la perte des boulons du support de bloc, fissures dans 
la structure ou un palier piedestal. Le type C est normalement cause par un ajustement 
impropre entre les differentes parties des elements qui donneront lieu a plusieurs harmoniques 
a cause de la non-linearite de la reponse des parties desserrees aux forces dynamiques 
provenant du rotor. Le type C est le plus souvent cause par un desserrage d’un roulement au 
niveau de son couvercle, un jeu excessif dans le manche ou les element toumant d’un 
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roulement ou encore un desserrage au niveau de l’arbre. La phase du type C est souvent 
instable et peut largement varier d’une mesure a un autre, particulierement si le rotor change 
de position sur l’arbre d’un demarrage a un autre. Les desserrages mecaniques sont le plus 
souvent dirigees vers le haut et peuvent causer de notables differences dans les lectures si on 
compare les niveaux en incrementant de 30 degre dans le sens radial tout autour de l’encoche 
d’un seul palier. Aussi, notons que les desserrages souvent causent des multiples de sous 
harmoniques a exactement 1/2 ou 1/3 x rpm (0.5x, 1.5x, 2.5x, etc....) 

4.7. Desalignement 

4.7.1. Desalignement angulaire 




Fig 3.36 : Mesure de phase 




Frequency 



Fig 3.37 : Spectre relatif au desalignement angulaire 



Le desalignement angulaire est caracterise par une haute vibration axiale, 1 80° de dephasage 
en travers l’accouplement. Normalement nous aurons une haute vibration axiale avec les 
deux lx et 2x rpm. Toute fois, il n’est pas habituel que l’un ou 1’ autre des lx, 2x, ou3x soit 
dominante. Ces symptomes peuvent aussi bien indiquees un probleme d’accouplement. 
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4.7.2. Desalignement parallele 





Frequency 



Fig 3.39 : Spectre relatif au desalignement parallele 



Les symptomes sont identiques que ceux des vibrations angulaires, mais plus haut dans la 
direction radiale qui approche 180° de dephasage a travers l’accouplement. La 2x est souvent 
plus grande que la lx , mais sa hauteur relative a lx est conditionnee par le type et la 
construction de l’accouplement. Quand l’un ou l’autre des desalignements devient ponderant, 
il peut generer soit des pics a grande amplitude a des harmoniques d’ordre eleve (4x jusqu'a 
8x) ou meme une serie entiere d’harmoniques a haute frequence similaires en apparence aux 
pertes mecaniques 
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4.7.3. Desalignement du roulement monte de travers sur l’arbre 




3 8:00 

« i ):00 



Fig 3.40 : Mesure de phase 




Frequency 



Fig 3.41: Spectre relative au mauvais montage d’un roulement sur un arbre 



Mis de travers, un roulement genere de considerables vibrations axiales. Peut causer un 
mouvement tortueux avec approximativement 180° de decalage de phase du haut vers le bas 
et /ou d’un cote a 1’ autre comme mesurer dans la direction axiale du meme logement du 
roulement. Meme avec l’alignement de l’accouplement ou l’equilibrage du rotor on n’arrivera 
pas a regler le probleme. On doit demonte et remonte correctement le roulement. 
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4.8. Resonance 





Fig 3.43 : Mesure de phase 



La resonance prend naissance quand une frequence d’ excitation coincide avec la frequence 
propre d’un systeme, et peut causer une amplification d’ amplitude dramatique qui peut 
deboucher sur une panne prematuree ou meme catastrophique. Ceci peut etre une frequence 
propre du rotor mais peut le plus souvent provenir de la carcasse, les fondations, la boite a 
vitesse et meme les courroies d’entrainement. Si un rotor est en ou proche de la resonance, il 
sera presque impossible de l’equilibrer a cause du decalage en phase important engendre (90 
degre a la resonance, a peu pres 180 degre quand il passe a travers). Ce probleme exige le plus 
souvent un changement de la place des frequences propres. Les frequences propres ne varient 
avec un changement de vitesse, ces aides facilitent leur identification. 
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4.9. Roulement de palier 



Les quatre etapes de la defaillance d’un roulement 



> Etape 1 




Fig 3.44 : Spectre typique de la premiere etape 

Les premiers signes indicateurs des problemes du roulement apparaissent avec des frequences 
ultrasoniques dans la plage des frequences approximativement vers 20.000 - 60.000 Hz. Ces 
frequences sont evaluees par une pointe d’energie (gSE), HFD (g) et choc pulse (dB). Par 
exemple, la premiere pointe d’energie de la premiere etape est 25 gSE (cette valeur depend du 
point de mesure et de la vitesse de rotation) 

> Etape 2 
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La moindre defection du roulement commence au niveau des bagues en ce manifestant avec 
les frequences naturelles (f n ) qui predomine dans la plage de 30 -120 KCPM. Avec des 
bandes laterales autour de du pic de frequence naturel (f n ) en fin de la deuxieme etape. La 
pointe d’energie grimpe jusqu'a 50 gSE 

> Etape 3 




Les frequences et les harmoniques de defaillance du roulement apparaissent quand son usure 
progresse. Plus d’harmoniques frequentiels apparaissent et un nombre de bandes laterales 
croient autour d’elles et autour de la frequence naturelle du roulement. La pointe d’energie 
continue a croitre jusqu'a 100 gSE. L’usure est maintenant etendu a l’ensemble du roulement 
quand il y’a croissance des bandes laterales autour des harmoniques frequentiels des 
defaillances. Remplacer le roulement maintenant. 
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Arriver a la fin, 1’ amplitude de la lx rpm est meme affectee. Elle augmente et normalement 
provoque l’accroissement de plusieurs harmoniques de la vitesse de fonctionnement. Les 
harmoniques et les frequences naturelles des composants tendent a disparaitre et sont 
remplacees par un tapis de bruits aleatoire a large bande et de haute frequence. En outre, les 
amplitudes du tapis de bruits de haute frequence et la pointe d’energie peuvent en fait 
decroitre, mais juste avant la defaillance la pointe d’energie croit habituellement a des 
amplitudes excessives. 

4.10. Frottement du rotor 




Fig 3.48 : Spectre typique de Type 'A' 
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Fig 3.49 : Troncature et aplatissement de l’onde 

Les frottements du rotor produisent un spectre similaire aux pertes mecaniques quand les 
parties toumantes se mettent en contact avec les parties statiques. Les frottements peuvent etre 
partiels ou le long de toute la revolution. D ’habitude ils generent une serie de frequences, le 
plus souvent provoquant une ou plusieurs resonances. Le plus souvent excite les fractions 
entieres des sous harmoniques de la vitesse de fonctio nn ement (1/2, 1/3, 1/4, 1/5, ...,1/n), tout 
depend de l’endroit ou les frequences propres du rotor se trouvent. Les frottements du rotor 
peuvent produire plusieurs plus hautes frequences (similaire au bruit a large bande quand un 
batonnet de craie est traine sur un tableau). Ils peuvent etre tres serieux et de courte duree si 
provoques par le contact d’un arbre avec un palier, mais moins serieux quand un arbre se 
frotte a un joint, des lames d’un agitateur frottant les parois d’un recipient, ou la protection 
d’un accouplement pressant contre un arbre. 
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4.11. Palier lisse 

4.11.1. Usure et problemes de jeu 




Fig 3.50 : Spectre relatif a l’usure d’un palier lisse 



Les demieres etapes de l’usure d’un palier lisse sont caracterisees par la presence d’une 
serie entiere d’harmoniques a la vitesse de fonctio nn ement (jusqu’a 10 ou 20). Les 
frottements en continue au niveau des paliers lisse permettent d’ avoir des amplitudes 
verticales plus hautes que les amplitudes horizontales. Les paliers lisses avec un jeu excessif 
peuvent tolerer un desequilibre mineur et/ou un desalignement qui causent une vibration 
importante, et qui peut etre reduite si le jeu du palier lisse etait conforme aux specifications du 
constructeur. 

Les tolerances d’usinage des soies provoquent un faux-rond residuel de l’arbre. Ce defaut 
genere des vibrations aux harmoniques de la frequence de rotation (surtout 2 f et 3 

J rotor 

f ). L’amplitude de ces vibrations depend de la gravite du defaut. 

d rotor ^ 



4.11.2. Instability du coin et du film d’huile 
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Figure 3.52 : Spectre typique d’un fouettement 



Dans ce type de paliers. L’arbre toume sur un film d’huile cree par la rotation de l’arbre qui 
forme ce que l’on appelle un coin d’huile, assurant le support de l’arbre et la distribution des 
efforts de pression. Ce film d’huile obeit aux lois sur l’ecoulement des fluides. II depend done 
de la qualite de l’huile, de sa temperature, des caracteristiques geometriques des paliers et du 
comportement vibratoire du rotor. 

La concomitance de ces facteurs peut conduire a un certain desequilibre creant un 
phenomene de fouettement ( oil whirl) dont la frequence evolue entre 40 et 50% de la 
frequence de rotation du rotor. Cette frequence est d’autant plus visible que l’arbre est 
faiblement charge (instability). 

On peut remedier a ce probleme de plusieurs manieres : 

- modification des caracteristiques d’huile (viscosite, temperature ) 

- modification des caracteristiques des paliers (dimension, forme ) 

augmentation de charge 



4.12. Vibrations dues aux chocs 
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Fig 3.53 : Spectres relatifs au choc 
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Une frequence de choc est la resultante de deux frequences tres proches l’une de l’autre 
donnant naissance tantot a une synchronisation tantot non. Le spectre a large bande montrera 
normalement un seul pic d’oscillation haut et has. Si on agrandit ce pic (spectre le plus has), 
ceci montrera deux pics tres proches l’un de l’autre. La difference entre ces deux pics (f2-fl) 
est la frequence de choc qui elle-meme apparait sur le spectre a large bande. La frequence de 
choc n’est pas couramment vue dans la plage des mesures de frequence a cause de sa faible 
valeur. Souvent de l’ordre de 5 a 100 CPM approximativement. 

La vibration maximale aura lieu a l’instant ou l’onde de frequence fl devient en phase avec 
l’autre frequence f2. La vibration minimale se produit quand les ondes avec ces deux 
frequences deviennent parfaitement en opposition de phase. 



Remarques 

Dans tout ce sous chapitre consacre a 1’ application de 1’ analyse en frequence, 
nous nous sommes attaches a definir des relations entre les excitateurs 
mecaniques et leur representation dans le domaine des frequences. Dans la plupart 
des cas, ces frequences sont calculees pour une vitesse de rotation determinee de 
l’arbre moteur. Tout changement a ce niveau rend le calcul caduc. 

La plupart des organes mecaniques des machines sont tres sensibles aux 
variations de charge et de sollicitations. II faut done veiller a ce que les conditions 
de mesure soient identiques dans le cadre d’une comparaison de resultats. 



II existe, dans un spectre issu d’une mesure sur machine toumante, deux types de 
composantes : celles qui sont liees a la chaine cinematique f et d’ autre 

rotor 

independantes, qui sont en general l’image de resonance de la structure ou 
significatives de Tinfluence des parametres exterieurs, comme les machines 
voisines. 
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Exemple 1 : 

Equilibrage d’un ventilateur d’une tour de refroidissement 



L’ ensemble des donnees de vibrations collectes au niveau des moteurs des ventilateurs de la 
tour de refroidissement a quatre cellules, on donnees des niveaux irreguliers et 
particulierement dans la direction axiale (environ 7 mm /s RMS a la frequence de rotation) : II 
a ete note aussi des oscillations de la tour de refroidissement dans la direction est/ouest. Les 
donnees collectees et empilees a partir des ventilateurs indiquaient une dominance des 
elements toumants de ces demiers. 

Les vibrations augmentaient ou diminuaient en fonction du couple de ventilateurs qui etaient 
en service a n’importe quel moment. Bien sur les quatre ventilateurs sont identiques et ont la 
meme vitesse de rotation, done les vibrations generees a partir d’une machine peuvent etre 
transmises et dependront de plusieurs facteurs ; la raideur structurelle des ventilateurs, la 
transmissibilite, distance entre les cellules etc. 

Avant de corriger ce probleme nous avons besoin de localiser l’unite responsable des 
vibrations dans la tour de refroidissement (en supposant qu’une seul unite est source du 
probleme). 

Pour ce faire une sequence de tests etait mise en place pour que deux ventilateurs soient en 
service a tout moment. Les exigences fonctionnelles ne tolereront pas que les ventilateurs 
fonctionnent independamment. 

Les resultats de ces sequences sont donnes dans la figure 5.1. 

Sequence a 2 ventilateurs 



Fans 


Amplitude (mm/s rms) 


A + B 


4.8 + 7 


C + D 


0.1 +0.5 


A + C 


0.1 +0.2 


B + D 


7.5 + 7.7 


A + D 


0.7 + 0.5 


B + C 


8.1 + 4.4 



min/ s rms 




B D 



c D D 



■ KG1 58A 

□ K6158B 

■ K6158C 

□ K6158D 



Fan order 



Fig 5.1 : Resultats du test des sequences a deux ventilateurs 
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II a ete recommande qu’un equilibrage sur cite doit etre effectue sur le ventilateur de la 
machine « B » pour reduire les niveaux de vibrations. 

Un capteur optique de reference de phase (tour top) et un accelerometre etaient montes sur 
l’arbre de sortie du reducteur de vitesse. 

Pendant cette operation il a ete note qu’un large bloc en acier (10kg) a ete ajuste depuis un 
certain temps sur le moyeu du ventilateur, aussi, on a ete ramene a constate que les bouts des 
trous des canalisations d’evacuation etaient trouves obtures , ils etaient par la suite nettoyes. 
Avec cette masse toujours en place les premiers releves vibratoires ont donne un pic a la 
vitesse de rotation (300tr/min) de 6.6mm/s RMS. 



SINGLE SPECTRUM PLOT 15:57:56 

SET: E6158B TYPE: FFT DATE : B2-APR-97 88:48:11 

POINT ID: K6158B BA-1 DESC: CT FAN 

MINDOM: HANNING LINES: 488 AUER: 4 FREQ: 8 - 288 Hz 

DETECT: RMS RPM: 278 THRESHOLD: 8. 8888 UNITS: HH/sec 

FREQ: 5.88 AMP: 6.5918 ORDER: 1.111 DEG: 




Fig 5.2: Premier releve vibratoire 

Une inspection a l’interieur de la cellule a revele la presence d’eau autour de la circonference 
de la cellule a la hauteur du bout des pales et il est suppose que ceci provient des pales du 
ventilateur apres nettoyage des trous d’ecoulement. 

Le ventilateur a ete mis en service une deuxieme fois mais cette fois-ci sans la masse. Le 
deuxieme releve vibratoire a presente une diminution du pic (5Hz) a moins de 0.5mm/s RMS. 



SET: K6158B TVPE: FFT DATE: B7-MAY-97 89:38:45 

POINT ID: K6158B BA-1 DESC: CT FAN 

UINDOU: HANNING LINES: 488 AUER: 4 FREQ: 8 - 288 Hz 

DETECT: RMS RPM: 278 THRESHOLD: 8.8888 UNITS: HH/sec 

FREQ: 5.88 AMP: 8.4882 ORDER: 1.111 DEG: 




Fig 5.3: Deuxieme releve vibratoire 
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Conclusion 



Clairement le probleme etait la masse de 10 kg. Aucune action supplemental n’etait 
necessaire du moment que le desequilibre a ete localise et corrige, Voir (Fig 5.2) et (Fig 5.3), 
qui donnent les conditions avec et sans la masse (10 kg). 

II est possible que cette masse ait ete utilisee pour equilibrer l’effet de l’eau dans les pales du 
ventilateur. 



Exemple2 : 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Refroidisseur CT5- Defaillance de l’accouplement de l’arbre 

d’entrainement 

Une etude de vibrations a ete demandee sur la cellule n°l d’un refroidisseur a 6 cellules. Cette 
demande etait due a une vibration excessive du moteur signalee par le personnel de 
production. 

Historiquement tous les niveaux enregistres precedemment sur le meme moteur ont ete entre 
0.8mm/s RMS et 2mm/s RMS, voir Fig 5.4. 




Les donnees de vibration collectees le 7/01 /1997 indiquaient un important changement en 
amplitude. Pour tous les niveaux enregistres dans le moteur, le plus significatif est localise au 
bout d’arbre du moteur dans le sens vertical avec une valeur globale enregistree de 19.8mm/s 
RMS, voir Fig 5.5. 




Fig 5.5 : Niveau global apres defaillance 

Le spectre de vibrations enregistrees a partir de cette position indiquait une composante 
dominante de 25 Hz (frequence de rotation du moteur 1500 tr/min), voir Fig 5.6. 
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SINCLE SPECTRUM PLOT 

SET: K511 C/'T FAN TVPE: FFT DATE; 07- JAN-97 10:19:10 

POINT id: Kill -Jjy Dt:sc: Cooling Tower^ Fan nti> ca Speed) 

UTNDOU: HAISNING LINES : 40B AUER; 4 FREQ : 0 - 3000 Hz 

DETECT: RMS HFM ; 1475 THRESHOLD: 3 . 3G0fct UNITS: nn/sec 

FREQ : 25.B0 AMP: 19.921 ORDER: 1.017 DEG: 




Fig 5.6 : Analyse spectrale 



Une recommandation pour examiner les conditions d’accouplement entre l’arbre 
d’entrainement et le reducteur du ventilateur a ete faite. 

Apres examen du systeme, il etait evident qu’une moitie du caoutchouc de l’accouplement 
s’est detachee, voir Fig 5.7. 




Fig 5.7 : Accouplement defaillant 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Apres l’installation d’un nouveau systeme d’accouplement neuf et apres la remise en ligne des 
arbres, un nouveau prelevement vibratoire nous a donne le reajustement des valeurs en 
dessous de la valeur d’alarme, voir Fig 5.8. 




Fig 5.8 : Niveau global apres intervention 



Conclusion 

La source du probleme a ete detectee et corrigee. D’autres problemes ont ete evites grace a 
Faction rapide de toutes les parties. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Exemple3 : 



Defaillance de la bague externe du roulement de palier 

Une requete a ete deposee pour la surveillance d’une pompe dont on suspecte un defaut au 
niveau du moteur d’entrainement electrique. 

Cette machine n’etait pas regulierement sous surveillance vibratoire, par consequent le niveau 
global n’etait pas disponible. 

Une fois la vitesse et le type de roulement ont ete definis, cinq points ont ete choisis sur le 
moteur, afin de collecter les mesures conjointement dans le plan horizontal et le plan vertical, 
le long des positions axiales. 

Avec une largeur de la bande de frequence de 2000 Hz, un balayage vers les hautes 
frequences a permis la detection eventuelle de defections des roulements. 

L’examen spectral des vibrations a indique des composants frequentiels qui ont ete attribuees 
a la defaillance du roulement, avec le maximum sur l’ensemble enregistre au niveau du palier 
du moteur dans la direction horizontale ; cependant, les indications spectrales les plus 
significatives ont ete enregistrees dans la direction axiale. 

Evidemment, le signale indique l’existence d’un pic a 155 Hz, avec une multitude 
d’harmoniques, voir Fig 5.9. 




Fig 5.9 : Analyse vibratoire avant reparation 



Cette frequence est attribute a la defaillance de la bague externe du palier du moteur, (Ref 
SKF 6314-c3) et determinee par les calculs suivants : 

BPFO = 0.5 Nn (l-(d/D) COS p 



Oil: 



N : vitesse du moteur divisee par 60 = 49.4 (Hz) 
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n : nombre de billes ou de rouleaux = 8 
d : Bille/rouleau diametre (mm) = 24 mm 
D : diametre moyen (mm) =110 mm 
P : angle de contact bille-bague = 0 

Done : 0.5 x ((49.4 x 8) x (1- (24/1 10))) x COS p= 154.5 Hz 

La figure 5.10 ci-dessous montre le meme releve vibratoire apres avoir precede au 
changement du roulement incrimine 



SET: F9917 SHOP TVFE: FFT DATE: 23-OCT-95 11:33:55 

POINT ID: P9917 PA HTR DESC: SHOP 

I4INDOU: HAMMING LINES: 400 ftUER: 4 FREQ: & - 2000 Hz 

DETECT: KMS BPH; 39^5 THRESHOLD: B.QGBO UNITS : 



155,00 0.07UJL 3,137 




Fig 5.10 : Analyse vibratoire apres reparation 



Conclusion 

En examinant le palier du moteur, une surface de 6 mm de diametre approximativement a ete 
endommagee (ecaillee) sur la piste de roulement de la bague externe, voir Fig 5.1 1. 




Fig 5.11 : Bague externe defaillante 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Exemple4 : 

Defaillance de la bague interne du roulement de palier 
D’une pompe d 'alimentation d’une tour de refroidissement 



La P502D est une pompe, qui fait partie d’un ensemble de quatre pompes identiques, 
alimentant une unite de production munie d’une tour de refroidissement. 

L’ ensemble des donnees des releves vibratoires collectes au niveau du moteur electrique et 
des paliers de la pompe P502D le long des quatre dernieres annees etaient regulierement bas 
et acceptables (1.5 a 2.5 mm/s) RMS. 

Cette pompe a ete mise hors service pour inspection programmee et n’a pas ete testee pendant 
plusieurs semaines. Le 21/01/1998, durant des releves vibratoires on a note une augmentation 
record du niveau globale de la pompe P502D, voir Fig 5.12. 




Fig 5.12 : Niveau global apres defaillance 



L’examen des vibrations spectrales a montre les composants frequentiels qui correspondent 
aux frequences de defaillance des rouleaux avec la bague interne du roulement (Ref RHP 318 
C3) a un regime de rotation de la pompe de 740 tr/min. Cette frequence de defaillance 
calculee (BPFI) est de 192.5 Hz, voir Fig 5.13. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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SINGLE SPECTRUM PLO'f T0T4TTTI 

SET: P502D C^T PUMP TYPE: FFT DATE: 21-JAN-98 09:59:16 

datmt T Tfc ■ PR Q? Ti _ f 1 * rkTrc r ■ 

WINDOW: HANNING LINES: 400 AUER: 4 FREQ: 0 - 1000 Hz 

DETECT: RMS RPM : 740 THRESHOLD: 0.0000 UNITS: MH/sec 

FREQ: 192.50 AMP: 0.6347 ORDER: 15.608 DEG: 




Fig 5.13 : Analyse spectrale 



En examinant davantage les vibrations spectrales, on a constate qu’il n’y avait pas seulement 
la frequence de defaillance de la bague interne, mais aussi a travers la bande de frequences il 
y avait a un certain degre un sous synchronisme vibratoire cause probablement par le passage 
des elements roulants sur les particules metalliques qui s’incrustaient entre les elements 
roulants et les pistes. 

Une recommandation pour faire remplacer le roulement de la pompe a ete faite. 

Conclusion : 



Par evidence l’inspection du roulement defaillant a montre une fissure mince le long de la 
largeur de la bague interne, voir Fig 5.14. 




Fig 5.14 : Bague interne felee 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Cette felure est responsable de la generation de le deuxieme (2x192.5 Hz) et le troisieme 
(3x192.5 Hz) harmonique, quand les rouleaux passent dessus. 

Un examen de pres des elements roulants et des pistes des bagues a indique des irregularites 
sur les surfaces causees par de petits brins de metaux qui forgaient entre les pistes et les 
elements roulants quand ils passaient dessus et c’est la raison principale de l’existence du sous 
synchronisme vibratoire. 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Exemple5 : 

Defaillance d’un engrenage d’un reducteur de vitesse 



Les frequences d’engrenement vibratoires sont faciles a reconnaitre, mais difficiles a 
interpreter. Ceci est pour deux raisons : 



1) II n’est pas possible de placer le capteur le plus pres de l’engrenage defaillant, 

2) Le nombre des sources de vibrations dans les systemes a plusieurs roues dentees nous 
donne un etalage complexe d’engrenements, modulation et une suite de vitesses 
frequentielles. 

Pour analyser les problemes suspects d’engrenages, une resolution spectrale de l’analyseur est 
exige, pour pouvoir capter sans perdre les donnees de la bande laterale. Les bandes laterales 
sont tres importantes, ce qui permet a l’analyste de dire laquelle des roues d’un train 
d’engrenage est defaillante. 

Le cas suivant, montre l’inestimable aide qu’apporte l’analyse spectrale pour identifier un 
probleme d’engrenage dans un reducteur de vitesse. 

Les donnees de vibrations ont ete collectees au niveau du moteur d’entrainement (moteur 
electrique), par un analyseur et des accelerometres fixes magnetiquement, et au niveau du 
reducteur a 1’ entree et a la sortie des arbres par un montage rigide des capteurs d’ acceleration. 
Voir Fig 5.15. 



SET: K514 C/T FAN TVFE: FFT DATE: 10-AFR-97 09:22:34 

POINT ID: K514 PICKUP 2 OUTPUT DESC: 

WINDOW: HANNING LINES: 400 AUER: 6 FREQ: 0 - 500 Hz 

DETECT: RMS RPM : 990 THRESHOLD: 0.0000 UNITS: nn/sec 

FREQ: 298.75 AMP: 1.2207 ORDER: 18.106 DEG: 




Fig 5.15 : Analyse spectrale 



Du spectre ci-dessus, et connaissant la basse vitesse selectionnee du moteur d’entrainement 
(990 RPM), on a pu identifier la frequence d’engrenement du pignon conique d’attaque (297 
Hz) et surtout la profusion des harmoniques de la frequence de rotation de l’arbre 1 (16.5 Hz). 
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A partir des informations collectees et des donnees techniques du reducteur (Fig 5.16), on a 
pu conclure a la defaillance a un certain degre des dents du pignon conique d’attaque (18T). 




Fig 5.16 : Vue d’ ensemble en coupe du reducteur 



Conclusion : 



L’examen du reducteur a montre 1’ exactitude du diagnostic. II y a eu endommagement de 
plusieurs dents du pignon (18T) sur l’arbre d’entree 1, voir Fig 5.17 




Fig 5.17 : Endommagement du pignon sur l’arbre 1 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Exemple 6: 

Desequilibrage de l’accouplement d’une turbine 

L’historique des donnees enregistrees montre un niveau vibratoire, jusqu'a 1’arret de la 
machine, dans des proportions tout a fait normales pour tout les paliers lisses, que ce soit les 
releves ou les deplacements relatifs. 

La lecture des releves vibratoires au niveau des paliers jusqu’au jour de 1’ arret etaient en 
dessous de 2mm/s. 

Toutefois, durant le demarrage de la machine et a une vitesse de 7170 RPM, les releves 
vibratoires relatifs dans le palier ont donne un niveau haut autour de 32 microns. Et quand on 
a augmente la vitesse a 8500 RPM, on a constate aussi une augmentation du deplacement a 43 
microns, voir Fig 5.18. 



OVERALL VALUE VERSUS TIME TREND 

SET ID: K9451/T3 < PROBES > SET DESC: 

POINT ID: K9451 TURB. 4B POINT DESC: PROBE 

ALARM TVPE: OFF UNITS: nicpons 

ALARM1 : 30 ALARM2: 50 STD: 5.557 MEAN: 14. 08 



DATE: 10— FEB— 95 15:50:54 VALUE: 43.1 




Fig 5.18 : La tendance du deplacement 



L’examen du spectre vibratoire montre clairement une dominance de la frequence de rotation 
avec une amplitude de 38 microns pic a pic indiquant les conditions d’un desequilibrage d’un 
element tournant de la turbine. 

Une investigation de l’historique de la turbine a revele le montage d’un nouvel arbre pendant 
1’ arret de janvier 1995. 

Du cote compresseur, le niveau vibratoire est reste pratiquement inchange par apport au 
valeurs des tests prevus. 

La turbine est desaccouplee du compresseur, toujours avec le systeme d’accouplement en 
place. Actionne a 7250 RPM, on a obtenu une amplitude de moins de 10 microns. Clairement 
§a demontre que l’arbre de la turbine n’etait pas en cause. 

Notre attention a ete attire par le systeme d’accouplement, mais c’est toujours le meme avant 
et apres 1’ arret de la machine, d’autant plus, il a presente un niveau vibratoire en dessous de 
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15 microns juste avant l’arret. Done on a precede a son demontage et a son remontage en 
prenant le soin de le faire dans une autre disposition. 

Cette fois-ci la remise en marche de la machine a une vitesse de 9000 RPM a permis d’ avoir 
un niveau vibratoire autour de 10 microns. Clairement, un mauvais montage du systeme 
d’accouplement ete a 1’origine du probleme, voir Fig 5.19 et Fig 5.20. 



SINGLE SPECTRUM PLOT 17:33:33 

SET: K9451 < PROBE DATA* TVPE: FFT DATE: 10-FEB-95 15:50:54 

POINT ID: K9451 TURB. 4B DESC: PROBE 

UINDOU: HANNING LINES: 400 AUER: 4 FREQ: 0 - 60000 CPM 

DETECT: PEAK TO PEAK RPM: 7500 THRESHOLD: 0.0000 UNITS: ni crons 

FREQ: 8400.00 AMP: 38.085 ORDER: 1.130 DEG: 

50 
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Fig 5.19 : Avant la correction du probleme 



SINGLE SPECTRUM PLOT 17:35:04 

SET: K9451 ( PROBE DATA ) TVPE: FFT DATE: ll-FEB-95 03:35:29 

POINT ID: K9451 TURB. 4B DESC: PROBE 

UINDOU: HANNING LINES: 400 AUER: 4 FREQ: 0 - 60000 CPM 

DETECT: PEAK TO PEAK RPM: 7500 THRESHOLD: 0.0000 UNITS: ni crons 

FREQ: 9000.00 AMP: 3.3203 ORDER: 1.200 DEG: 




Fig 5.20 : Apres correction du probleme 
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Exemple 7: 



Correction de l’equilibrage d’une pompe sur site 

P2152B est une pompe electrique entrainant une pompe d’ alimentation en eau d’une 
chaudiere accouplee a un multiplicateur de vitesse (2970/5400 RPM) a deux arbres. 

Cette machine fait partie d’un groupe de cinq machines programmees pour une surveillance 
vibratoire hebdomadaire et les releves vibratoires, que ce soit dynamiques ou relatifs, etaient 
enregistres sur 1’ ensemble multiplicateur-pompe. 

Les vibrations enregistrees sur le moteur etaient en dessous de 1.2 mm/s, ce qui etait un 
niveau acceptable. Les deplacements du multiplicateur au niveau de l’arbre a basse vitesse 
etaient en moyenne de 10 microns pic-pic, et au niveau de l’arbre a haute vitesse en moyenne 
de 11.5 microns pic -pic. 

Les lectures des deplacements au niveau de la pompe, avant aout 1989 et jusqu'a decembre 
1992, etaient en dessous de 30 microns pic-pic et etaient acceptables. Toutefois, une 
augmentation legere de l’activite vibratoire a ete observee apres cette periode. De decembre 
1992 jusqu'a avril 1994, les mesures des deplacements au niveau du palier de la pompe 
d’ alimentation etaient devenues irregulieres et plafonnees a 65 microns pic-pic, indiquant un 
probable probleme au niveau de la pompe ou au niveau de l’accouplement. 

L’examen du spectre a montre clairement une dominance de la composante spectrale a 90Hz 
(5400 RPM). En mai 1994, les releves vibratoires ont frole les 95 microns pic-pic. Par 
consequent, la pompe a ete stoppee et expediee pour revision, controle et correction (voir Fig 
5.21). 




Fig 5.21 : Historique du niveau 



Apres la remise en marche, la collecte des donnees a revele un niveau de vibrations 
excessives de 42 microns pic -pic, independamment de l’equilibrage de l’arbre de la pompe. 
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En janvier 1995, et pour reduire le desequilibrage residuel au niveau de l’accouplement lui- 
meme, une operation d’equilibrage sur site a ete declenchee. 

Apres une serie de test de mesures en marche, et avec le poids de reference sur le systeme, 
nous avons pu calculer le poids de correction et sa position angulaire. Depuis, la machine a 
fonctionne, pendant 7 mois, a des niveaux vibratoires plus bas que 30 microns, jusqu'a un 
moment ou l’accouplement a ete soumis a une intervention routiniere de maintenance. Apres 
avoir accompli cette intervention, la machine set mise en marche de la machine. C’est alors 
qu’apparaissent des niveaux vibratoires autour 60 microns, ce qui a confirme immediatement 
que l’accouplement est a l’origine du probleme. En examinant l’accouplement de pres, on a 
note que les poids de l’equilibrage original n’etaient pas replaces pendant l’operation de 
maintenance, ce qui a exige de refaire de nouveau l’equilibrage sur site. Les Figures 5.22 et 
5.23 illustrent les releves vibratoires avant et apres l’operation. 



SINGLE SPECTRUM PLOT 13:58:4 

SET: P2152B PUMP TVPE: FFT DATE : 16-AUG-95 13:08:54 

POINT ID: PUMP DE PROBE 2A DESC: 

HINDOH: HANNING LINES: 400 AUER: 4 FREQ: 0 - 2000 Hz 

DETECT: PEAK TO PEAK RPM: 5400 THRESHOLD: 0.0000 UNITS: nicpons 

FREQ: 90.00 amp: 50.293 ORDER: 1.000 DEG: 




Fig 5.22 : Avant l’operation du deuxieme equilibrage de l’accouplement 



SET: P2152B PUMP TVPE: FFT DATE: 23-AUG-95 09:57:26 

POINT ID: PUMP DE PROBE 2 A DESC: 

MINDOH: HANNING LINES: 400 AUER: 4 FREQ: 0 - 2000 Hz 

DETECT: PEAK TO PEAK RPM: 5400 THRESHOLD: 0.0000 UNITS: nicrons 

FREQ: 90.00 AMP: 10.937 ORDER: 1.000 DEG: 




Fig 5.23 : Apres 1’ operation du deuxieme equilibrage de l’accouplement 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Exemple 8: 



Lubrification deficiente 

II arrive des fois que le roulement n’atteint pas sa duree de vie calculee. II existe plusieurs 
raisons pour cela ; une charge plus importante que prevue, une lubrification inadequate, 
mauvaise manipulation, etancheite insuffisante et un ajustement serre des elements du 
roulement. Chacun de ces facteurs produit un effet specifique sur le palier. 

L’etude historique de ce cas sert a demontrer la possibility de detecter l’effet d’une 
lubrification inadequate sur les elements roulants. 

La machine utilisee pour cette demonstration est un moteur d’un ventilateur d’une tour de 
refroidissement a deux vitesses 1475/990 RPM/90 hp (hp pour Horse Power). 

Pendant le test du moteur par intermittence, un haut bruit emis a partir ce qui a ete suspecte 
comme dans le cas du palier. Une revision des lectures de vitesse RMS partout dans le moteur 
a montre des valeurs en dessous de lmm/s qui sont considerees acceptables. Pour determiner 
la cause de ce bruit, un ensemble de lectures d’ acceleration sur une plage jusqu'a 5000 Hz a 
ete obtenu conjointement pour les mesures dans les sens vertical, horizontal et axial des 
paliers du moteur. 

L’examen des deux valeurs dans le sens vertical, a revele un effet de foin evident dans la 
region de 2000 a 3500 Hz (voir Fig 5.24). 

Par experience, ce type de spectre est genere par une reduction de la lubrification, effet 
resultant du contact metal-metal des elements roulants du roulement. Si cette situation n’est 
pas corrigee, les frottements augmenteront et par consequent la temperature de 
fonctionnement augmente aussi, ce qui provoquerait la defaillance des roulements. 



SINGLE SPECTRUM PLOT 08:17:27 

SET: CT5 K516 FAN 20- JAN TVPE: FFT DATE: 20-JAN-96 11:06:03 

POINT ID: K516-AU BEFORE CREQS EESC: Coding Tdhoi> Fan Mtz» *2 EjvoJ) 

UINDOU: HANNING LINES: 400 AUER: 4 FREQ I 6 - 5000 Hz 

DETECT: RMS RPM : 1 4RS THRESHOLD : H.flflnfl UNITS: 



0. 00 



0 



0.5 - 
0. 45 - 
0.4 - 
0. 35 - 
0.3 ' 
U. 25 ' 
B. 2 " 



o . . . 







f'NEUUENCV HZ 



Fig 5.24 : Effet de foin 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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Une fois le diagnostic etabli, il a ete decide de faire 1’ appoint en rajoutant de la graisse au 
roulement en deux fois jusqu'a l’obtention, par l’analyseur, d’un niveau spectral relativement 
plus bas (voir Fig 5.25). 



SINGLE SFECinUH F LOT 08:20:34 

SET: CT5 K516 FAN 20- JAN TVPE: FFI DATE: 2D-JAN-9& 11 : 16 : 58 

POINT 1 1 1 : K51&-AU AFTER GREASE DISC: Cool in? Tower Fan Mtr (2 Speed) 



UINDOH: 

DETECT: 



HhlNHl iHG 
RHS 



0. 5 

0.45 -i 
0. 4 
B.35 
0.3" 
0.25 - 
B. 2 -i 
0.15 
B. 1 i 
0.05 



L.I MES : 408 

RPM: 1485 



Aftet Lubrication 



AUER: 4 

THRESHOLD: 



FREQ: 

e . 0000 



- 3800 HZ 
UNITS: Gs 



JK 



2 000 
FItEQUENCU H 



3000 4000 



Fig 5.25 : niveau spectral apres graissage 



Realise par : D.Medjadi et F.Tachi 
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